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Cilj naloge je standardizacija postopka numeričnega modeliranja zaganjalnika za korektno 
napoved njegovih modalnih parametrov. Na osnovi izmerjenih lastnih frekvenc in lastnih 
oblik enega tipa zaganjalnika smo pripravili numerični model in izvedli njegovo končno 
verifikacijo. Numerični model je potrebno poenostaviti do te mere, da  še vedno odraža 
realno stanje zaganjalnika ob meritvah, vendar je še vedno obvladljiv v smislu sistemskih 
resursov in računskih časov. Postopek numerične karakterizacije modalnih parametrov smo 
nato ponovili še za nekaj drugih dizajnov in s tem izvedli njegovo validacijo. Na osnovi 
pridobljenega znanja in izkušenj je z določeno mero zaupanja možna napoved modalnih 
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Goal of this assignment was standardization of the process of numerical modelling of the 
starter motor for the correct prediction of its modal parameters. Based on the measured 
natural frequencies and natural shapes of an individual starter motor, numerical model was 
prepared and its final validation was performed. The numerical model needs to be simplified 
to the extent that it still represents actual conditions on starter motor in the measurements, 
but is still manageable in terms of the system resources and computational times. The process 
of numerical modelling for the correct prediction of the modal parameters was then repeated 
for a few different designs of the starter motors, so the procedure was validated. Based on 
the acquired knowledge and experience, it is possible to predict, the first few modal 
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Seznam uporabljenih simbolov 
Oznaka Enota Pomen 
   
m kg masa 
?̈?  m/s2 pospešek 
k N/m togost 
x m pomik 
c kg/s koeficient dušenja 
?̇?  m/s hitrost 
X m amplituda pomika 
s / kompleksno število 
C / konstanta 
ω rad/s krožna frekvenca 
ξ / razmernik dušenja 
F N amplituda sile 
?̅?  / kompleksna amplituda 
θ ° fazni zamik 
β / frekvenčno razmerje 
M kg masna matrika 
?̈?  m/s2 vektor pospeškov 
C kg/s matrika dušenja 
?̇?  m/s vektor hitrosti 
K N/m togostna matrika 
x(t) m vektor pomikov v kartezijevem k.s. 
f N vektor zunanjih sil 
?̅?  / vektor kompleksnih amplitud 
𝛙𝒓  / lastni vektor 
ω rad/s matrika lastnih frekvenc 
𝛙  / modalna matrika 
m kg ortogonalna generalizirana masna matrika  
k N/m ortogonalna generalizirana togostna matrika 
q(t) m vektor odziva koordinat v modalnem k.s. 
g m/s2 gravitacijski pospešek 
I kg mm2 masni vztrajnostni moment 
Mo Nm moment  
μ / koeficient trenja 
d m premer vijaka 
E GPa modul elastičnosti 
ν / Poissonov količnik 
ρ kg/m3 gostota 
R % relativni pogrešek 
f Hz lastna frekvenca 
   
   
   
 
xx 
Indeksi   
   
c kritični   
n lastna  
s statični  
i i-ti člen  
N neznanka  
r r-to stanje  
T transponirana  
f končna  
p prednapetje   
x v smeri x  
z v smeri z  
m merjena  






Seznam uporabljenih okrajšav 
Okrajšava Pomen 
  
SDOF sistem z eno prostostno stopnjo 
MDOF sistem z več prostostnimi stopnjami 
ED elektro-dinamični 
FEB prednji pokrov 
REB zadnji pokrov 
RMS efektivna vrednost 
PSD spektralna gostota moči 
FRF frekvenčno prenosna funkcija 
SWC stikalo 















1.1 Ozadje problema 
Podjetje MAHLE Electric Drives Slovenija d.o.o. je družba, ki se ukvarja z razvojem, 
proizvodnjo in trženjem izdelkov s področja mehatronike, kot so zaganjalniki, alternatorji 
ter električni pogonski in drugi sistemi. Ker družba sledi principom trajnostnega razvoja, 
stremi h konstantnemu iskanju in integriranju izboljšav. Na ta način želi skrajšati dobavni 
čas kvalitetnih izdelkov, povečati fleksibilnost ter zmanjšati stroške tako v fazi razvoja, kot 
tudi kasneje v proizvodnji. 
 
Ker podjetje pomemben del prihodkov ustvari s prodajo zaganjalnikov, je pomembno, da so 
tudi ti produkti ter z njimi povezani procesi optimizirani. Pri tem se je potrebno zavedati, da 
so  investicije v kakovost izdelkov ter zmanjšanje stroškov v fazi razvoja mnogo bolj 
učinkovite kot kasnejše spremembe v samem proizvodnem procesu. Zlasti pri mehatronskih 
sistemih, kot so zaganjalniki, je največji izziv skrajšati razvojni čas in zmanjšati temu 
namenjen proračun. Sledenje principom trajnostnega razvoja se v tem primeru odrazi preko 
apliciranja vitkega razvoja, ki temelji na standardizaciji tehnično strukturnih vidikov ter 
organizacijske strukture. Standardizacija je osnova za paralelizacijo procesov in integracijo 
podatkov, strank in dobaviteljev.  
 
Posledično je pri razvoju zaganjalnikov zaželena standardizacija določitve parametrov, 
pomembnih za zasnovo proizvodov, kamor spadajo tudi njihove modalne karakteristike - 
lastne frekvence in oblike. Dizajn mora med drugim zagotavljati dovolj visoke lastne 
frekvence, da izdelek ne obratuje v resonančnem območju. Na ta način se je mogoče izogniti 
povečanim vibracijam, ki vodijo do utrujanja in porušitve izdelka. Ker je določitev modalnih 
parametrov nujno potrebna že v času dizajniranja novih izdelkov, je koristno, da imamo 
izoblikovan zanesljiv postopek njihovega določevanja. V tem kontekstu modalna analiza 
predstavlja orodje za vrednotenje dinamskih lastnosti sistemov. Standardizacija postopka 
priprave numeričnih modelov pa pripomore k temu, da se simulacije izvajajo na enak način, 








Določitev lastnih frekvenc in oblik zaganjalnikov predstavlja dolgotrajen postopek, zato 
želimo postopek skrajšati in poenostaviti, pri čemer želimo ohraniti natančnost predikcije 
modalnih prametrov. Cilj naloge je doseči navedene izboljšave preko standardizacije 
postopka določitve modalnih parametrov. 
 
V skladu s tem ciljem smo se oprli na predhodno izvedene  meritve modalnih parametrov na 
zaganjalniku. Rezultati meritev so služili kot referenčne vrednosti, katerim smo se skušali 
čimbolj približati z napovedjo numeričnega modela. S tem namenom smo zgradili 
numeričen model, s katerim smo želeli čim bolj realno popisati dejanske razmere na 
zaganjalniku. V numeričnem modelu smo nato izvajali modalno posodabljanje z namenom 
veljavnega modeliranja dinamskih lastnosti obravnavanega sistema. Hkrati smo model tudi 
poenostavili do te mere, da so napovedane vrednosti še znotraj območja raztrosa meritev, ob 
razumni porabi potrebne računalniške moči in časa. Ko je bil numerični model izbranega 
tipa zaganjalnika ustrezno validiran z meritvami, smo postopek modeliranja ponovili tudi na 
drugih tipih zaganjalnikov. Šele na osnovi ujemanja izmerjenih in ocenjenih modalnih 
parametrov z več različnih tipov zaganjalnikov je mogoče potrditi pravilnost predlaganega 
postopka modeliranja.   
 
Poenoten standarden pristop k modeliranju zaganjalnikov zagotavlja konsistentnost 
numeričnega modeliranja zaganjalnikov. S tem se lahko pri modeliranju izognemo 
morebitnim napakam ter podajanju odvečnih informacij v pisem poročilu. Ob predpostavki, 
da se nove izvedbe zaganjalnikov konceptualno bistveno ne razlikujejo od obstoječih, lahko 
s takšnim standardnim pristopom modeliranja z določeno mero zaupanja napovemo prvih 
nekaj lastnih frekvenc že v fazi dizajniranja izdelka, kar je bistveno za zagotavljanje 







2 Teoretične osnove in pregled literature 
Vibracije so sestavni del našega okolja. Odziv sodobnih strojev in naprav na zunanje ali 
notranje vzbujalne sile se tako odrazi v končnih deformacijah ali splošnem gibanju. Vibracije 
pogosto obravnavamo kot neželen pojav, saj povzročajo neželene posledice, kot so hrup, 
obraba, utrujanje ter okvare. Prav tako razvoj materialov ter večja kompleksnost razvojnih 
metod omogočata izdelavo večjih in lažjih struktur, ki nosijo večje obremenitve pri višjih 
hitrostih. Posledično se povečajo tudi vibracije in problemi, ki jih le te povzročajo. Zaradi 
tega so zanesljive analize vibracij osnova modernega inženirstva, modalna analiza pa orodje 
za vrednotenje dizajnov v smislu dinamskih lastnosti sistema. Potrebne teoretične osnove za 
analizo bomo povzeli po delu Maia et al. [1]. 
 
Razumevanje modalne analize obsega znanje širokega spektra fizikalnih fenomenov in 
matematičnih konceptov, ta bo zato obravnavana na treh predpostavkah: 
- struktura je linearni sistem, 
- struktura ustreza Maxwellovemu recipročnemu teoremu, 
- struktura je časovno invariantna. 
 
 
2.1 Sistem z eno prostostno stopnjo 
Vse dinamične lastnosti mehanskega sistema so porazdeljene v prostoru. Te lastnosti so 
masa, togost ter dušenje, ki se odražajo v vztrajnostnih, prožnih ter disipacijskih silah. Ker 
je modeliranje takšnega realnega sistema zelo zahtevna naloga, je priporočljivo, da osnovne 
lastnosti obravnavamo kot diskretne elemente, ki v primeru, da jih ustrezno povežemo, 
odražajo dinamske lastnosti z zadovoljivo natančnostjo.  
 
Najprej obravnavamo najpreprostejšo diskretizacijo in sicer sistem z eno prostostno stopnjo 
(SDOF sistem), saj je na podlagi takšnega pristopa lažje razumeti osnovne koncepte. 
Prostostna stopnja je  v tem primeru število neodvisnih koordinat, ki so potrebne, da z njimi 
ustrezno popišemo odziv sistema. Sistem predstavimo, kot je prikazano na sliki 2.1, s togo 
maso m, vzmetjo s konstanto k ter z dušilko s koeficientom dušenja c. 
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Slika 2.1: Sistem z eno prostostno stopnjo. 
 
Takšen sistem popišemo z enačbo (2.1), kjer je  𝑓(𝑡) vzbujalna sila, 𝑥(𝑡) pa odziv sistema. 
Naredimo tudi predpostavko, da poznamo začetne pogoje (ob času 𝑡 = 0): premik 𝑥(0) ter 
hitrost ?̇?(0). 
𝑚 ?̈?(𝑡) +  𝑐 ?̇?(𝑡) + 𝑘 𝑥(𝑡) = 𝑓(𝑡) (2.1) 
 
Vemo, da rešitev enačbe (2.1) sestoji iz rešitve pripadajoče homogene in nehomogene 
enačbe. Zato najprej poiščemo homogeno rešitev, za katero velja  𝑓(𝑡) = 0 in popisuje lasten 
odziv sistema. 
𝑚 ?̈?(𝑡) +  𝑐 ?̇?(𝑡) + 𝑘 𝑥(𝑡) = 0 (2.2) 
 
Enačba (2.2) ima splošno rešitev:  
𝑥(𝑡) = 𝑋𝑒𝑠𝑡 (2.3) 
 
V enačbi (2.3) je 𝑠 Laplaceova spremenljivka, ki je kompleksno številko, katerega vrednost 
moramo določiti. Zato enačbo (2.3) vstavimo v enačbo (2.2), pri čemer dobimo: 
(𝑚 𝑠2 + 𝑐 𝑠 + 𝑘)𝑋𝑒𝑠𝑡 = 0 (2.4) 
Iz enačbe (2.4) je razvidno, da je trivialna rešitev 𝑥(𝑡) = 𝑋𝑒𝑠𝑡 = 0 tista, ki predstavlja 
mirovanje sistema. Ker nas mirovanje ne zanima, poiščemo netrivialno rešitev.   
𝑚 𝑠2 + 𝑐 𝑠 + 𝑘 = 0 (2.5) 
Enačbo (2.5) imenujemo karakteristična enačba. Je osnova, na podlagi katere lahko 

























V izrazu (2.7) konstanti 𝐶1 in 𝐶2 določimo na podlagi začetnih pogojev (ob času 𝑡 = 0 s).  
 
 
2.1.1 Lastne frekvence 
Iz izraza (2.6) je razvidno, da bosta vrednosti 𝑠1 in 𝑠2 padli v eno izmed treh možnih 
kategorij: 








),  kar pomeni, da sta obe 
rešitvi enačbe (2.6) realni vrednosti. Sistem je v tem primeru nadkritično dušen. 








), kar pomeni, da sta rešitvi 
enačbe (2.6) konjugirani vrednosti. Sistem je v tem primeru podkritično dušen. 








). Dobimo dve enaki realni rešitvi. Sistem je 
v tem primeru kritično dušen. 
 
Iz zgoraj navedenega je razvidno, da lahko pri vsakem sistemu, ki niha, definiramo 











𝑐c = 2√𝑘 𝑚 = 2 𝑚 √
𝑘
𝑚
= 2 𝑚 𝜔n (2.9) 
 
V izrazu (2.9) 𝜔n označuje nedušeno lastno frekvenco sistema. To je frekvenca, s katero 
nedušen sistem prosto niha. Z njeno pomočjo lahko definiramo brezdimenzijski koeficient, 






Sedaj je mogoče enačbo (2.6) z enačbama (2.9) in (2.10) na novo definirati: 
𝑠1,2 = −𝜔n 𝜉 ± 𝜔n√𝜉
2 − 1. (2.11) 
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2.1.2 Odziv sistema 
Na podlagi enačbe (2.11) lahko ponovno definiramo tri kategorije: 
‐ nadkritično dušen sistem, 𝜉 > 1, 
‐ kritično dušen sistem, 𝜉 = 1, 
‐ podkritično dušen sistem, 𝜉 < 1. 
 
Njihove odzive v časovni domeni lahko ob upoštevanju začetnih pogojev popišemo z 
enačbami (2.12) – (2.14) . Grafično so odzivi različnih sistemov prikazani na sliki 2.2. 
 
Nadkritično dušen sistem 
𝑥(𝑡) = 𝑒−𝜉𝜔n𝑡 [𝑥(0) cosh (𝜔n𝑡√𝜉
2 − 1) + 




2 − 1)] (2.12) 
 
Kritično dušen sistem 
𝑥(𝑡) = 𝑒−𝜔n𝑡 [𝑥(0) (1 + 𝜔n 𝑡) + ?̇?(0) 𝑡]  (2.13) 
 
Podkritično dušen sistem 
𝑥(𝑡) = 𝑒−𝜉𝜔n𝑡 [𝑥(0) cos (𝜔n𝑡√1 − 𝜉
2) + 
?̇?(0) +  𝜉 𝜔n 𝑥(0)







Slika 2.2: Primer odziva sistema z eno prostostno stopnjo za različne vrednosti dušenja.  
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Iz slike 2.2 je razvidno, da se vsi sistemi, razen nedušenega, vrnejo v statično ravnovesno 
stanje. Nedušeno nihanje 𝜉 = 0 tako predstavlja harmonično gibanje s frekvenco 𝜔𝑛 in 
konstantno amplitudo. Rešitve, ki predstavljajo dušeno nihanje, so bolj realne in nihajo z 
dušeno lastno frekvenco 𝜔𝑑. 
𝜔𝑑 = 𝜔𝑛√1 − 𝜉2 (2.15) 
 
V realnosti lastno nihanje, ki ga predstavlja homogena rešitev enačbe, hitro izniha. Zato nas 
pogosto zanima tudi partikularna rešitev enačbe (2.1), ki predstavlja vsiljeno nihanje sistema 
𝑓(𝑡) ≠ 0. Vzbujevalno funkcijo tako popišemo z enačbo:  
𝑓(𝑡) = 𝐹ei𝜔𝑡, (2.16) 
 
kjer sta 𝐹 ter 𝜔 konstanti, ki predstavljata amplitudo harmonske vzbujalne funkcije ter 
frekvence, velja pa tudi i = √−1. Partikularna rešitev je podana z izrazom: 
𝑥(𝑡) = ?̅?ei𝜔𝑡, (2.17) 
 
kjer ?̅? predstavlja kompleksno amplitudo in omogoča vpeljavo faznega zamika odziva glede 
na vzbujevalno funkcijo 𝑓(𝑡). 
?̅? = X𝑒i𝜃. (2.18) 
 
Če enačbo (2.17) vstavimo v enačbo (2.1), dobimo izraz:  
?̅? =
𝐹
(𝑘 − 𝜔2 𝑚) + i𝜔𝑐
. (2.19) 
 
Ker lahko katerokoli kompleksno število z obliko 𝑥 + i𝑦 zapišemo tudi v obliki 𝑅𝑒i𝜃, kjer 
je 𝑅 = √(𝑥2 + 𝑦2)  in tan 𝜃 =
𝑦
𝑥
, lahko enačbo (2.19) zapišemo kot: 
?̅? =
𝐹
√(𝑘 − 𝜔2 𝑚)2 + (𝜔𝑐)2
𝑒i𝜃. (2.20) 
 
Sedaj lahko zapišemo partikularno rešitev enačbe (2.1) za harmonično vzbujanje, kot ga 




√(𝑘 − 𝜔2 𝑚)2 + (𝜔𝑐)2
𝑒i(𝜔𝑡+𝜃). (2.21) 
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2.1.2.1 Resonanca  
Celotna rešitev odziva sistema z eno prostostno stopnjo je torej seštevek enačb (2.7) ter 
(2.21). Predstavimo jo z enačbo: 
𝑥(𝑡) = 𝑒−𝜉 𝜔n 𝑡 [𝐶1 𝑒
i 𝜔n 𝑡 √1−𝜉
2) + 𝐶2 𝑒














kjer je 𝛽 razmerje med frekvenco vzbujanja ter nedušeno lastno frekvenco. Ker se lastni 
odziv hitro izniha, se sistem po določenem času ustali. V praksi tako pogosto analiziramo 
zgolj ustaljen odziv sistema na vzbujalno funkcijo. Pri tem ne obravnavamo velikosti odziva, 






√(1 − 𝛽2 )2 + (2 𝜉 𝛽)2
 (2.24) 
 
Iz enačbe (2.24) je razvidno, da ima ustaljen odziv neskončno amplitudo v primeru, ko sta 
vrednosti 𝜉 = 0 ter 𝛽 = 1. Odziv v tem primeru ni odvisen od velikosti vzbujevalne sile. 
Takšno situacijo imenujemo resonanca. Cilj velike večine dizajnov je, da se izognemo 
obratovanju v tem območju, saj lahko pripelje do porušitve strukture. K sreči v realnosti 
parameter 𝜉 ne zavzame vrednosti nič, saj je disipacija energije v sistemih vedno prisotna. 
Dinamični modeli bi zato morali vedno vključevati tudi dušenje. Na sliki 2.3 je prikazan 




Slika 2.3: Odziv sistema glede na vzbujanje za različne vrednosti dušenja. 
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Na sliki 2.3 lahko tudi opazimo, da se vrhovi posameznih odzivov pojavijo na levi strani 
linije 𝛽 = 1. Odmik je za večje vrednosti dušenja večji. Maksimalen odziv se pojavi pri 
frekvenci  𝜔 = 𝜔𝑛√1 − 2𝜉2. Ker pa imajo realne strukture običajno vrednosti dušenja 
nizke, pogosto predpostavimo 𝜔 = 𝜔𝑛, saj je napaka v tem primeru majhna. Prav tako je 
mogoče opaziti, da ima dušenje vpliv samo v resonančnem območju. 
 
2.2 Sistem z več prostostnimi stopnjami 
Ker pa so realne strukture zvezni, nehomogeni prožni sistemi z neskončno prostostnimi 
stopnjami, večine ne moremo predstaviti zgolj z eno prostostno stopnjo. Analize takšnih 
sistemov se pogosto opravi z aproksimacijo njihovega obnašanja s končnim številom 
prostostnih stopenj. Število obravnavanih prostostnih stopenj mora tako biti zadostno, da je 
odziv popisan z ustrezno natančnostjo. Zvezne sisteme lahko ponazorimo z več prostostnimi 




Slika 2.4: Primer sistema z več prostostnimi stopnjami. 
 
Predpostavimo, da lahko na vsako maso deluje zunanja sila 𝑓𝑖(𝑡) (𝑖 = 1,2, … ,𝑁). Ko je 
sistem v ravnovesju, ga popišemo z enačbami: 
𝑚1?̈?1 + (𝑐1 + 𝑐2)?̇?1 − 𝑐2?̇?2 + (𝑘1 + 𝑘2)𝑥1 − 𝑘2𝑥2 = 𝑓1, 
𝑚2?̈?2 − 𝑐2?̇?1 + (𝑐2 + 𝑐3)?̇?2 − 𝑐3?̇?3 − 𝑘2𝑥1 + (𝑘2 + 𝑘3)𝑥2 − 𝑘3𝑥3 = 𝑓2, 
⁝ 
𝑚𝑁?̈?𝑁 − 𝑐𝑁?̇?𝑁−1 + (𝑐𝑁 + 𝑐𝑁+1)?̇?𝑁 − 𝑘𝑁𝑥𝑁−1 + (𝑘𝑁 + 𝑘𝑁+1)𝑥𝑁 = 𝑓𝑁. 
(2.25) 
 
Če želimo, da je sistem (2.25) rešljiv, vsaka od njih zahteva dva robna pogoja. Nobene pa 
ne moremo rešiti neodvisno od drugih, saj je gibanje posamezne mase odvisno od gibanja 
ostalih. Sistem enačb (2.25) zapišemo v matrični obliki:   
x1 xNx2
m1 mNm2
c1 cN cN+1c2 c3
k1 kN kN+1k2 k3
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[
𝑚1 0 ⋯ 0
0 𝑚2 ⋯ 0
⁝ ⁝ ⋱ ⁝







𝑐1 + 𝑐2 −𝑐2 ⋯ 0
−𝑐2 𝑐2 + 𝑐3 ⋯ 0
⁝ ⁝ ⋱ ⁝








𝑘1 + 𝑘2 −𝑘2 ⋯ 0
−𝑘2 𝑘2 + 𝑘3 ⋯ 0
⁝ ⁝ ⋱ ⁝














Sistem (2.26) lahko preprosteje zapišemo kot: 
𝐌 ?̈? + 𝐂 ?̇? + 𝐊 𝐱 = 𝐟. (2.27) 
 
Matrike v enačbi (2.27) predstavljajo prostorsko porazdeljene lastnosti strukture. 
 
 
2.2.1 Nedušen sistem z več prostostnimi stopnjami 
Kot smo že  zapisali v poglavju 2.1.1, se sistem po začetnem vzbujanju odzove z lastnim 
nihanjem. Enačbo nedušenega sistema z več prostostnimi stopnjami (MDOF sistem) 
zapišemo kot: 
𝐌 ?̈? + 𝐊 𝐱 = 𝟎. (2.28) 
 
Na podlagi dejstva, da je N enačb homogenih, lahko za sistem enačb (2.28) poiščemo rešitev 
zgolj v obliki relativnega gibanja. Ker v sistemu ni dušenja, lahko njegov odziv zapišemo v 
obliki: 
𝐱(𝐭) = ?̅? 𝑒i𝜔𝑡 (2.29) 
 
V izrazu (2.29) je ?̅? vektor časovno neodvisnih amplitud. Če ta izraz vstavimo v (2.28), 
dobimo izraz: 
[𝐊 − 𝜔2 𝐌] ?̅? 𝑒i𝜔𝑡 = 𝟎  (2.30) 
 
Ker v izrazu (2.30) za vsak trenutek velja 𝑒𝑖𝜔𝑡 ≠ 0, lahko zapišemo izraz: 





2.2.1.1 Lastne frekvence in oblike 
Izraz (2.31) predstavlja generaliziran problem lastnih vrednosti. Jasno je, da če obstaja 
rešitev ?̅?, obstaja tudi rešitev 𝛾?̅?, kjer je γ poljubna neničelna konstanta. Če pomnožimo 
izraz z inverzom njegove leve strani, dobimo enačbo: 
[𝐊 − 𝜔2 𝐌]−1[𝐊 − 𝜔2 𝐌] ?̅? = [𝐊 − 𝜔2 𝐌]−1 𝟎  (2.32) 
 
Če inverz obstaja, potem velja: 
?̅? = 𝟎 (2.33) 
 
Enačba (2.33) ustreza trivialni rešitvi izraza (2.31) in predstavlja mirovanje sistema. Ker nas 
takšna rešitev ne zanima, moramo poiskati netrivialno rešitev. Pogoj za to pa je, da inverz 
[𝐊 − 𝜔2 𝐌] ne obstaja. To velja, če velja: 
det[𝐊 − 𝜔2 𝐌] = 0 (2.34) 
 
Enačba (2.34) je poznana tudi pod imenom karakteristična enačba sistema. Ima 𝑁 realnih 
pozitivnih rešitev 𝜔1
2, 𝜔2
2, … , 𝜔𝑁
2 , ki jih poznamo pod imenom lastne vrednosti sistema 
(2.34). Te vrednosti 𝜔1, 𝜔2, … , 𝜔𝑁 so lastne frekvence sistema. Če vsako od teh vstavimo v 
izraz (2.31) in rešimo enačbo za vektor ?̅?, dobimo 𝑁 vektorjev potencialnih  rešitev 𝛙𝒓  (𝑟 =
1,2, … ,𝑁), ki jih imenujemo lastni vektorji.  Predstavljajo odziv sistema pri vzbujanju z 
lastno frekvenco. Vsak 𝛙𝒓 tako vsebuje 𝑁 elementov, ki so realne vrednosti (pozitivne ali 
negativne) in so poznane zgolj v relativnem smislu. Torej poznamo smer vektorjev, ne pa 
tudi njihovo velikost. 
 
V fizikalnem smislu smo ugotovili, da sistem lahko prosto niha s harmonskim nihanjem za 
𝑁 specifičnih vrednosti 𝜔𝑟. Za vsako od teh vrednosti sistem niha v pripadajoči specifični 
konfiguraciji, ki jo imenujemo lastna oblika. Lastne oblike popiše vektor 𝛙𝒓. Vsak par 𝜔𝑟 
in  𝛙𝒓 predstavlja vibracijsko stanje sistema.  
 
Celovita rešitev je pogosto izražena v dveh 𝑁x𝑁 matrikah. 






2 0 ⋯ 0
0 𝜔2
2 ⋯ 0
⁝ ⁝ ⋱ ⁝







𝛙 = [𝛙𝟏 𝛙𝟐 ⋯ 𝛙𝐍] (2.36) 
 
Enačbi (2.35) in (2.36) vsebujeta popoln opis dinamičnih karakteristik sistema in tvorita 
modalno stanje modela. 
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Vektorji lastnih oblik, ki rešijo problem (2.31), imajo pomembno lastnost, namreč 
ortogonalnost. Če vzamemo enačbo (2.31) in dve točno določeni stanji 𝑟 in 𝑠, lahko 
zapišemo enačbi: 
[𝐊 − 𝜔𝑟
2 𝐌] 𝛙𝒓 = 𝟎 (2.37) 
 
[𝐊 − 𝜔𝑠
2 𝐌] 𝛙𝒔 = 𝟎 (2.38) 
 
Če enačbo (2.37) pomnožimo z 𝛙𝒔
𝐓 z leve strani, dobimo izraz: 
𝛙
𝒔
𝐓 [𝐊 − 𝜔𝑟
2 𝐌] 𝛙
𝒓
= 𝟎 (2.39) 
 




𝐓 [𝐊 − 𝜔𝑠
2 𝐌]T 𝛙
𝒓
= 𝟎 (2.40) 
 
Izraz (2.40) je enak izrazu (2.41). 
𝛙
𝒔
𝐓 [𝐊 − 𝜔𝑠
2 𝐌] 𝛙
𝒓
= 𝟎 (2.41) 
 




T 𝐌 𝛙𝒓 = 𝟎  (2.42) 
 
Problem je rešljiv zgolj v primeru, ko 𝜔𝑟
2 ≠ 𝜔𝑠
2 in če velja izraz: 
 𝛙𝑠
T 𝐌 𝛙𝒓 = 𝟎    (r ≠ s) (2.43) 
 
Dodatno iz enačb (2.41) in (2.43) sledi tudi izraz: 
 𝛙𝑠
T 𝐊 𝛙𝒓 = 𝟎    (r ≠ s) (2.44) 
 


























V izrazu (2.46) sta 𝑘𝑟 in 𝑚𝑟 poznana kot generalizirana togost in masa stanja 𝑟. Zaradi tega 
lahko ob upoštevanju vseh mogočih kombinacij  𝑟 in 𝑠 zapišemo ortogonalne lastnosti 
modalnega modela z izrazoma: 
𝛙𝐓𝑴 𝛙 =  [↖ 𝐦𝒓 ↘] 
𝛙𝐓𝑲 𝛙 = [↖ 𝐤𝒓 ↘] 
 
(2.47) 
Vektorji modalnih oblik so zaradi njihovih ortogonalnih lastnosti linearno neodvisni in 
tvorijo bazo 𝑁-dimenzionalnega prostora. Zato lahko katerikoli drug vektor v tem prostoru 
izrazimo kot linearno kombinacijo 𝑁 linearno neodvisnih lastnih vektorjev. 
 
Pokazali smo, da so v nasprotju z lastnimi frekvencami, ki so enoznačno določene, lastne 
oblike poznane v okviru nepoznanega skalirnega faktorja. Zaradi tega tudi 𝑘𝑟 in 𝑚𝑟 ne 
moreta biti obravnavana ločeno, saj so tudi njune vrednosti določene v povezavi s skalirnim 




. Prikaz lastne oblike je tako vedno 
podvržen predhodnemu procesu normalizacije. Normalizacija običajno poteka tako, da se 
največja vrednost v vektorju obravnava kot enota. Pri modalni analizi je potek takšen, da je 
v izrazu (2.48) 𝐈 enotska matrika in 𝚽 masno-normalizirana modalna matrika. 
𝚽T𝑴 𝚽 = 𝐈 (2.48) 
 
Modalna matrika je sestavljena iz vektorjev lastnih oblik, za katere velja razmerje, podano z 
enačbo (2.49) za vsako lastno obliko 𝑟. 
𝚽𝒓











] = 𝟏 (2.49) 
 










Na podlagi zapisanega lahko ortogonalne  lastnosti  masno-normalizirane modalne matrike 
predstavimo z izrazoma: 
𝚽T𝑴 𝚽 = 𝐈  
𝚽T𝑲 𝚽 = [↖ 𝛚𝒓
𝟐 ↘]    
(2.51) 
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Te specifične lastnosti modalne matrike lahko s pridom uporabimo tudi, da poiščemo lasten 
odziv sistema izraza (2.28). S tem namenom definiramo transformacijo koordinat: 
𝐱(𝐭) = 𝚽 𝐪(𝐭)  (2.52) 
 
Transformacijo nato vstavimo v enačbo (2.28). 
𝐌 𝚽 ?̈?(𝐭) + 𝐊 𝚽 𝐪(𝐭) = 𝟎 (2.53) 
 
Izraz množimo z leve z 𝚽T. 
𝚽T 𝐌 𝚽 ?̈?(𝐭) + 𝚽T 𝐊 𝚽 𝐪(𝐭) = 𝟎 (2.54) 
 
Upoštevamo tudi izraz (2.51), zaradi česar matrični zapis dobi obliko: 
?̈?(𝐭) + [↖ 𝛚𝒓
𝟐 ↘] 𝐪(𝐭) = 𝟎 (2.55) 
 
Izraz (2.55) predstavlja množico 𝑁 neodvisnih SDOF enačb gibanja. Če bi uporabili 
poljubno skalirano modalno matriko 𝛙, bi dobili rezultat: 
[↖ 𝐦𝒓 ↘]?̈?(𝐭) + [↖ 𝐤𝒓
𝟐 ↘]  𝐪(𝐭) = 𝟎 (2.56) 
 
Če skozi preprosto transformacijo koordinat MDOF sistem transformiramo v 𝑁 neodvisnih 
SDOF sistemov, jih je mogoče rešiti posamezno, kot je opisano v poglavju 2.1. (Začetne 
pogoje v novem koordinatnem sistemu pridobimo preko uporabe transformacije koordinat 
začetnih pogojev, ki so zapisani v starem koordinatnem sistemu.) 
 
Ko rešimo enačbo (2.55) ali (2.56) za posamezen 𝑞𝑖(𝑡), končen lasten odziv v obliki 𝑥𝑖(𝑡) 
preprosto izrazimo preko uporabe enačbe (2.52). 
 
 
2.3 Modalna analiza z metodo končnih elementov 
Princip določitve modalnih parametrov, kot je prikazan v poglavju 2.2, se uporablja tudi pri 
numeričnih simulacijah, kakršne izvajamo v programu ANSYS. Izračun je osnovan na 
metodi končnih elementov.  
 
Metoda končnih elementov je ena izmed aproksimativnih numeričnih metod reševanja 
diferencialnih enačb. Zasnovana je na integralski formulaciji problema. Zvezno strukturo 
diskertiziramo na končne elemente, ki so lahko heksaedrične, tetraedrične ali piramidaste 
oblike. Znotraj teh aproksimiramo neznane veličine. Takšen pristop nam omogoča predvsem 
obravnavo sistemov, ki imajo zahtevno geometrijo.  
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Če izvajamo modalno analizo po metodi končnih elementov, v programu ANSYS sledimo 
spodnjim korakom: 
- določimo tip analize, ki je v našem primeru modalna in jo uvozimo v shemo projekta, 
- določimo materialne lastnosti, 
- uvozimo geometrijo in določimo tip obravnavanih elementov, 
- definiramo kontakte, 
- diskretiziramo zvezno strukturo na končne elemente, 
- določimo nastavitve analize (št. iskanih lastnih frekvenc, …), 
- nastavimo začetne ali robne pogoje (na tem mestu lahko upoštevamo začetne 
obremenitve), 
- apliciramo obremenitve in podpore, 
- reševanje sistema enačb, 
- pregled rezultatov. 
 
Uspešno rešen sistem enačb in pridobljeni rezultati še ne odražajo nujno smiselne rešitve. 
Zato pogosto izvedemo eksperimente, s katerimi želimo potrditi izračune. Je pa modalna 
analiza v ANSYS-u pogosto pogojena s sistemskimi resursi, saj je odvisna od števila 
prostostnih stopenj in s tem velikosti modela. 
 
 
2.3.1 Modalna analiza z upoštevanjem prednapetega stanja 
Običajno se modalno analizo izvaja na neobremenjeni strukturi, v praksi pa imamo pogosto 
opravka s prednapetimi strukturami. Težava je v tem, da je odziv prednapete strukture 
drugačen od odziva povsem neobremenjene strukture. Vključevanje notranjih napetosti se 
običajno odrazi v večji togosti modela, to pa rezultira v višjih lastnih frekvencah. Ko 
obravnavamo lastno dinamiko, tako govorimo o sistemu, ki je v statičnem ravnotežju.  
Ravnotežno stanje pa je odvisno od obremenitev ter pogojev okolice. 
 
Zaradi zunanjih obremenitev se pojavijo napetosti, deformacije ter spremembe kontaktnih 
stanj. Ob upoštevanju prednapetega stanja, modalna analiza zajame in popiše vpliv veliko 
takšnih faktorjev. Rezultati analize pa so bolj realni.  
 
Pred izvedbo modalne analize tako izvedemo statično analizo. Rezultat te je napetostno-
deformacijsko stanje, ki je posledica obremenitev. To napetostno-deformacijsko stanje nato 
upoštevamo kot izhodišče za izvedbo modalne analize. Pomembno se je zavedati, da je 
izvedba modalne analize mogoča, tudi če v procesu statične analize obravnavamo nelinearne 
kontaktne modele. Ti kontakti so linearizirani na prehodu iz statične v modalno analizo, saj 
je slednja po svoji naravi linearna.  
 
Običajno tako upoštevamo le zadnje stanje statične analize prednapete strukture. V drugem 
koraku pa modalna analiza predpostavi kvazi-statično stanje. Stanje sistema se torej s časom 
ne spreminja več. Kontaktne razmere se ponovno definira tako, da nelinearnosti ni več. 
Kontakti, kjer je bilo predpisano trenje, se tako obravnavajo kot spojeni kontakti (ang.: 
bonded), kontakti brez trenja pa se obravnavajo kot kontakti brez ločitve (ang.: no 
separation). 
  














3 Metodologija raziskave 
Kot je bilo predstavljeno v poglavju 1, želimo zasnovati standarden postopek numerične 
karakterizacije modalnih parametrov zaganjalnikov. Nalogo smo zasnovali tako, da smo se 
oprli na predhodno izvedene meritve na enem tipu zaganjalnikov. Izvedena je bila 
eksperimentalna modalna analiza ter iskanje resonance preko izvedbe sinusnega preleta. 
Rezultati meritev so predstavljali referenčne vrednosti, ki smo se jim želeli približati z 
numerično simulacijo v programu ANSYS, kjer smo analizirali dizajn zaganjalnika, na 
katerem so bile opravljene meritve. Numerični model smo pripravili in poenostavili do te 
mere, da je čim bolje odražal realno stanje na zaganjalniku ob meritvah. Ko smo za 
obravnavani tip zaganjalnika uspeli dovolj dobro napovedati prvih nekaj lastnih frekvenc in 
oblik, smo lahko zaključili, da je naš numerični model validiran. Nato smo postopek 
modeliranja ponovili tudi za nekaj drugih dizajnov zaganjalnikov in tako potrdili ustreznost 
postopka numerične identifikacije modalnih parametrov sistema. Končno se je postavil 




3.1 Eksperimentalni del 





Slika 3.1: Vzorčni primer zaganjalnika. 
Metodologija raziskave 
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Izdelek je bil razvit za več strank. To je razlog, da so bile meritve na njem opravljene večkrat, 
vendar pod podobnimi pogoji, kar nam omogoča, da jih primerjamo in ocenimo njihov 
raztros ter povprečno vrednost. Vsi rezultati so predstavljeni v nadaljevanju. 
 
Vsi instrumenti in oprema, ki so bili uporabljeni pri meritvah, so predstavljeni v preglednici 
3.1. Instrumenti so bili ustrezno kalibrirani v skladu z nacionalnimi standardi. 
 
Preglednica 3.1: Uporabljeni instrumenti in oprema. 
Namen uporabe Proizvajalec in tip 
Zajem podatkov LMS SCADAS III 
Programska oprema LMS TestLab 11BSL3 
Pospeškomeri B&K Type DeltaTron 4520 
 DYTRAN 3023A 
 DYTRAN 3133A1 
 PCB Piezotronics 353B03 
 PCB Piezotronics 353A002 
Ojačevalnik SPA 40KV3 V875 
ED stresalnik LDS V875-440 HBT 750 COMBO 
 
 
Pri vseh meritvah je bil zaganjalnik vzbujan z elektro-dinamičnim (ED) stresalnikom. 
Zaganjalnik je bil preko jeklenega in aluminijastega adapterja privijačen bodisi na glavo 
stresalnika (slika 3.2a), bodisi na vibracijsko mizo (slika 3.2b). Takšna postavitev je 
omogočala vzbujanje v različnih, med seboj pravokotnih oseh. Skupna masa adapterja in 
vzbujevalne mize je približno 100 kg, njuna prva lastna frekvenca pa nad 4 kHz. Njun vpliv 




Slika 3.2: Postavitev zaganjalnika: a) na glavo stresalnika - vzbujanje v osni smeri; b) na 
vzbujevalno mizo vzbujanje v prečnih smereh glede na gred zaganjalnika. 
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3.1.1 Eksperimentalna modalna analiza 
Eksperimentalna modalna analiza (EMA) je bila izvedena predvsem z namenom prepoznave 
osnovnih lastnih oblik. Da je bila razpoznava modalnih oblik mogoča, je bilo potrebno 
zagotoviti dovolj gosto mrežo senzorjev. Motorni del zaganjalnika je bil zato pomerjen v 24 
točkah, stikalo v 28 točkah, sprednji pokrov (FEB) v 20 in zadnji pokrov (REB) v 25 točkah. 
Mreža, ki je prikazana na sliki 3.3, je bila postavljena v nadrejeni-podrejeni (ang.:master-




Slika 3.3: Prikaz geometrije za izvedbo EMA. 
 
Sistem je bil naključno vzbujan z amplitudo 1 g RMS in ravnim PSD profilom v 
frekvenčnem območju od 20 Hz do 2000 Hz. Na slikah 3.4-3.7 so predstavljene prve štiri 






























3.1.2 Iskanje resonančnih frekvenc 
V sklopu vibracijskega testiranja je bil izveden tudi sinusni prelet z namenom identifikacije 
lastnih frekvenc. Tudi ta je potekal na stresalniku, spremenila se je le postavitev senzorjev, 













Odziv se torej spremlja preko dveh pospeškomerov, ki sta bila pritrjena na predhodno 
določene točke. Eden izmed pospeškomerov se nahaja na motornem delu zaganjalnika in 
nosi oznako REB, drugi pa se nahaja na stikalu in nosi oznako SWC. Vzbujanje se nadzoruje 
preko pospeškomera na referenčni točki, označeni s TAB. Na osnovi signalov z merilnega 
in referenčnega pospeškomera se izračuna frekvenčno prenosna funkcija (FRF) med tema 
dvema točkama. 
 
Sistem je bil vzbujan v treh pravokotnih oseh, z maksimalnimi pospeški 1 g, v frekvenčnem 
območju od 20 Hz do 800 Hz. Hitrost preleta je bila 0.5 oktave/minuto. Najprej je bil sistem 
vzbujan v smeri X, nato v smeri Y in kot zadnje še v Z smeri. Meritev je bila opravljena 
večkrat, na slikah 3.10-3.12 pa so predstavljene frekvenčno prenosne funkcije (FRF) zgolj 














Slika 3.12: Frekvenčno prenosna funkcija za vzbujanje v Z-smeri. 
 
Na osnovi frekvenčno prenosnih funkcij (slike 3.10-3.12) je mogoče odčitati prvih nekaj 
lastnih frekvenc celotnega sistema. Osredotočeni smo bili predvsem na prvo lastno 
frekvenco, saj zaganjalniki obratujejo v podresonančnem področju. Razvidno je tudi, da so 
višje lastne frekvence zelo neizrazite. Razlog za to bi lahko bil v manjših amplitudah, s 
katerimi kompleksen sistem, kot je zaganjalnik, niha pri višjih vzbujevalnih frekvencah. 
Odčitane vrednosti so predstavljene v preglednici 3.2, skupaj z rezultati preostalih meritev. 
 
Preglednica 3.2: Izmerjene lastne frekvence. 
Lastna oblika 
Izmerjena lastna frekvenca [Hz] 
1. Meritev 2. Meritev 3. Meritev Povprečje 
1 259 258 264 260 
2 352 352 354 352 
3 440 450 / 445 
4 510 520 / 515 
 
 
3.1.2.1 Korelacija med lastnimi oblikami, določenimi z EMA ter lastnimi 
frekvencami, določenimi s sinusnim preletom 
Po pregledu rezultatov EMA in meritev resonančnih frekvenc ugotovimo, da je moč 
ugotoviti dobro ujemanje med identificiranimi lastnimi frekvencami in oblikami. Na slikah 
3.8 in 3.9 je prikazan koordinatni sistem, ki definira osi, v katerih smo zaganjalnik vzbujali. 
Ob vzbujanju z lastno frekvenco v eni izmed teh smeri pričakujemo izrazit odziv s 
pripadajočo lastno obliko. Kot je razvidno s slike 3.10, pri vzbujanju v osni smeri X ne 
zaznamo nobene lastne frekvence.  Prvo lastno frekvenco zaznamo pri vzbujanju v prečni 
smeri Z, kar je razvidno s slike 3.12. S to ugotovitvijo se sklada tudi prva določena lastna 
oblika, prikazana na sliki 3.4. Drugo lastno frekvenco zaznamo pri vzbujanju v smeri Y (slika 
3.11). S tem je skladna tudi pripadajoča druga določena lastna oblika, prikazana na sliki 3.5. 
Tretja in četrta lastna oblika sta prikazni na slikah 3.6 in 3.7, kjer  lahko opazimo, da je  odziv 
na stikalu nekoliko večji, kot na motornem delu. Pripadajoča, neizrazita resonančna stanja, 
izmerjena na stikalu, je mogoče  razbrati iz slike 3.11 pri 450 Hz in 510 Hz. 
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3.2 Numerična analiza 
Po analizi meritev smo začeli z numeričnim postopkom določevanja modalnih parametrov. 
To smo izvedli v programu ANSYS, verzija 2019 R3. Analiza je zasnovana na istem tipu 
zaganjalnika, za katerega so bile na voljo tudi meritve. Model je prikazan na sliki 3.13. Pri 




Slika 3.13: 3D model zaganjalnika a) pogled od spredaj; b) pogled od zadaj. 
 
Pri simulacijah smo se želeli čim bolj približati realnemu stanju na zaganjalniku. Zato smo 
poleg modela zaganjalnika obravnavali tudi jeklen in aluminijasti adapter, ki sta bila prisotna 
pri meritvah. Sistem, ki smo ga obravnavali, je prikazan na sliki 3.14. Opozoriti velja, da je 
bil pri simulacijah uporabljen drugačen koordinatni sistem kot pri meritvah. To je posledica 




Slika 3.14: Simulirana geometrija. 
Metodologija raziskave 
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3.2.1 Poenostavitve modela 
Sestav, prikazan na sliki 3.14, je za celostno obravnavo zelo kompleksen, zato ga je bilo 
potrebno poenostaviti.  
 
Iz modela smo najprej odstranili vse majhne zaokrožitve in posnetja na robovih. Prav tako 
smo odstranili majhne utore. Majhne površine z ostrimi robovi smo skušali združiti z 
drugimi večjimi in bolj ustreznimi. Na ta način smo se želeli izogniti težavam pri kasnejšem 
mreženju in izračunih. Vse izvedene spremembe ne vplivajo bistveno na togost strukture. 




Slika 3.15: Geometrijske poenostavitve zaganjalnika: a) prikaz s prednje strani; b) prikaz z zadnje 
strani. 
 
Kot je razvidno iz slike 3.15, smo odstranili tudi vse elemente, ki ne prispevajo bistveno k 
togosti sistema. To smo storili tudi z elementi znotraj ohišja, kar prikazuje slika 3.16. 
Navzven smo odstranili priključek za kable na stikalu, v notranjosti pa elemente, kot so 
navitja, rotor, zobniki, krtačke, itd. Natančneje so vsi poenostavljeni sestavni deli 




Slika 3.16: Geometrijske poenostavitve notranjosti zaganjalnika. 
 
Odstranjene elemente smo upoštevali kot masne točke s predpisanim masnim vztrajnostnim 
momentom – 𝐈. Postavljene so bile v masno središče komponente, ki so jo nadomeščale. 
Glede na masno središče in smer globalnih koordinatnih osi je bil definiran tudi pripadajoč 
masni vztrajnostni moment. S tem zagotovimo, da ima obravnavan sistem še vedno enake 
lastnosti kot izvorni geometrijski model. Zaradi tega je še vedno mogoča tudi primerjava 
med izmerjenimi in izračunanimi vrednostmi. Vse masne točke in njihove pozicije so 




Slika 3.17: Prikaz točkovnih mas in njihovih pozicij. 
 






Preglednica 3.3: Parametri masnih točk. 
Komponente 
Masna točka Pozicija Ime Masa [kg] 
Pozicija* [mm] MOM** [kg mm2] 
X Y Z X Y Z 
M1 P1 Sklopa / 0 59,35 0 / / / 
M2 P2 Vzvod / 0 87,37 39,1 / / / 
M3 P3 Stikalo / 0 131,65 77,5 / / / 
M4 P4 Izhod stikala / 3,24 193,02 75,65 / / / 
M5 P5 Sončnik / 0 122,13 0 / / / 
M6 P6 Planetniki / 0 119,12 0 / / / 
M7 P7 Rotor / 0 168,76 0 / / / 
M8 P8 Navitje 1 / -18,95 167,7 28,1 / / / 
M9 P9 Navitje 2 / -28,1 167,7 -18,95 / / / 
M10 P10 Navitje 3 / 18,95 167,7 -28,1 / / / 
M11 P11 Navitje 4 / 28,1 167,7 18,95 / / / 
M12 P12 Komutator / 0 219,17 0 / / / 
M13 P13 Krtačka 1 / -15,05 224,7 22,32 / / / 
M14 P14 Krtačka 2 / -22,32 224,7 -15,05 / / / 
M15 P15 Krtačka 3 / 15,05 224,7 -22,32 / / / 
M16 P16 Krtačka 4 / 22,32 224,7 15,05 / / / 
*X, Y, Z koordinate prikazujejo lokacijo glede na globalni koordinatni sistem uporabljen v ANSYS-u 
**MOM – masni vztrajnostni moment za masno središče v skladu z osmi globalnega koordinatnega sistema 
 
 
Ker so mase posameznih komponent ter pripadajoči masni vztrajnostni momenti poslovna 
skrivnost podjetja MAHLE, teh žal ne smemo razkriti. Lahko pa povemo, da se skupna masa 
simuliranega modela 𝑚𝑓 = 7,53 kg dobro ujema z izmerjeno maso zaganjalnika na 
meritvah, ki znaša 𝑚 = 7,3 kg. Večja masa modela lahko privede do manjših odstopanj pri 
izračunu, zaradi česar so izračunane lastne frekvence lahko nekoliko nižje od izmerjenih. 
 
 
3.2.1.1 Modeliranje kontaktov 
Z odstranitvijo posameznih komponent zaganjalnika smo se izognili modeliranju številnih 
neznank, kot so detajlna obravnava elementov motornega dela in stikala (rotor, stator, 
reduktor, itd.) ter pripadajočih kontaktov, izognili pa smo se tudi detajlnemu modeliranju 
ležajev. Razmerja med posameznimi sestavnimi deli bi bilo namreč izjemno težko ustrezno 
popisati, njihova obravnava pa bi zagotovo povečala kompleksnost numeričnega modela in 
s tem potreben računski čas. 
 
Večino kontaktov med komponentami obravnavamo kot nerazstavljiv spoj. Razlog za to je 
dejstvo, da je modalna analiza linearen problem, kakršna koli drugačna obravnava kontaktov 
pa bi v sistem vnesla nelinearnosti. Toga obravnava kontaktov sicer poveča togost modela, 
s tem pa se zvišajo tudi lastne frekvence. 
 
Kontakti, ki so zaradi delovanja zunanjih vplivov, svojih geometrijskih lastnosti ali prenosa 
obremenitev obravnavani na drugačen način, so predstavljeni v nadaljevanju. Do pravilne 
obravnave teh kontaktov smo prišli z modalnim posodabljanjem modela.  
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Kontakt med prednjim pokrovom in jeklenim adapterjem 
 
Posebne obravnave so deležni kontakt med jeklenim adapterjem in sprednjim pokrovom ter 
kontakta med pritrdilnima vijakoma in prednjim pokrovom. Posebna obravnava je potrebna, 
ker je, zaradi prednapetih pritrdilnih vijakov, v stiku le del naležne površine. Do tega 
spoznanja smo prišli, ko smo prvič izvedli izračun ob predpostavki togega spoja v celotni 
kontaktni površini. Izračunane lastne frekvence so bile v tem primeru višje od izmerjenih, 
kar pomeni, da je bil model preveč tog. Prav tako niso bile skladne lastne oblike, na osnovi 
katerih je bilo mogoče razbrati, da so bili problematični kontakti med pritrdilnima vijakoma 
in prednjim pokrovom. 
 
Zato smo se odločili, da bomo pred izvedbo modalne analize najprej izvedli trdnostni 
preračun prednapetih pritrdilnih vijakov z namenom, da določimo ustrezno naležno površino 
in kontaktne razmere. Silo v vijakih zato obravnavamo kot zunanjo obremenitev, ki vpliva 
na ravnovesno stanje sistema in njegovo togost. Njeno velikost smo določili na podlagi 






0,2 ∙ 0,010 m
≈ 24 kN (3.1) 
 
Izračunano silo na vijak apliciramo na steblo vijaka, ki se nahaja v skoznji izvrtini na 
prednjem pokrovu. Kontakt z adapterjem, ki predstavlja uvit navoj v slepo navojno izvrtino, 
obravnavamo kot spojen kontakt. Kontakt med glavo vijaka in prednjim pokrovom pa 
obravnavamo kot kontakt s trenjem. Shematsko je to prikazano na sliki 3.18. Drugih lastnosti 
pri obravnavi kontaktov ne spreminjamo. S trdnostno analizo tako določimo zgolj drugačno 




Slika 3.18: Sila prednapetja vijaka. 
 
Ker so bili tudi po takšni obravnavi izračunani modalni parametri še vedno precej drugačni 
od izmerjenih, smo model spojenega kontakta nadaljnje posodabljali.  
 
Pri vseh nadaljnjih trdnostnih analizah tako kot kontakt s trenjem obravnavamo tudi stik 
adapterja ter prednjega pokrova. Takšna nastavitev omogoča, da kontaktni površini 
prenašata strižne napetosti, takšno stanje pa imenujemo lepljenje. Strižne napetosti so pri 
Metodologija raziskave 
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tem definirane kot del kontaktnega tlaka in ko presežemo to vrednost, začneta površini drseti 
relativno ena glede na drugo.  Zaradi tega je potrebno pri nastavitvah definirati koeficient 
trenja. V našem primeru sta v kontaktu dva jeklena dela s srednje grobo površinsko 
obdelavo, zato vrednost koeficienta ocenimo enako kot pri izračunu sile v vijaku (3.1) in 
sicer 𝜇 = 0,2. Pri takšni konfiguraciji kontakta se prav tako lahko pojavi tudi razmak v 
normalni smeri med kontaktnima površinama.  
 
Na podlagi zapisanega lahko sklepamo, da bo realen kontakt v našem primeru prenašal 
strižne napetosti zgolj v določenem območju in ne na celotni površini. To območje popiše 
tlačni stožec, ki se izoblikuje pod glavo prednapetega vijaka. Izven tega območja je kontaktni 
tlak enak 0.  Omeniti velja tudi dejstvo, da je velikost tlačnega stožca odvisna zgolj od 
geometrije in materiala komponente, v kateri se tlačni stožec izoblikuje. Na njegovo velikost 
torej ne vpliva amplituda sile prednapetja. 
 
Območje tlačnega stožca torej program prepozna kot območje lepljenja, izven te cone pa je 
mogoče relativno drsenje površin. In prav območje lepljenja predstavlja togo povezan 
kontakt, s čemer je narava kontakta linearna. To nam nadaljnje omogoča izvedbo modalne 
analize. Tudi v tem primeru upoštevamo silo prednapetja vijakov. Napetostno-
deformacijsko stanje pri trdnostni analizi služi kot osnova za modalno analizo. Stanje v 




Slika 3.19: Stanje kontakta po začetni obravnavi prednapetja. 
 
S slike 3.19 je razvidno, da smo se s takšnim modeliranjem kontakta že bolj približali 
realnemu stanju. Na podlagi primerjave izračunanih in izmerjenih lastnih frekvenc in oblik 
je razvidno, da je tovrstno modeliranje kontakta bližje realnemu stanju. 
 
V nadaljevanju smo kontaktno formulacijo še nekoliko nadgradili. Na sliki 3.19 je območje 
lepljenja označeno z rdeče-oranžno barvo, kar pa ne odraža povsem realnega stanja v 
kontaktu. Izven bližnjega območja vijakov lepljenje ne bi smelo biti prisotno, saj se tlačni 
stožec ne razvije v takšni obliki. Razlogov, zakaj ga program tam še vedno zazna, je več. 
Prvi je v aproksimaciji geometrije pri mreženju, ta zaradi tega odstopa od idealne oblike. 
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Drugi pa je samo zaznavanje kontakta. Privzeta nastavitev je, da ga program zazna v 
integracijski točki, kar lahko privede do penetracije vogalov posameznih elementov v drugo 
površino. Zaradi teh dveh dejavnikov program zazna prekrivanje površin in predpostavi tog 
kontakt tudi na mestih, kjer ta ne nastopa.  
 
V nadaljevanju smo kontaktne površine komponent najprej razdelili tako, da smo se omejili 
zgolj na območja, ki dejansko medsebojno vplivajo. Razdelitev je prikazana na sliki 3.20. 
Na ta območja smo v nadaljevanju aplicirali vse ostale prilagoditve, zato smo jih želeli 
določiti kar se da natančno. Pri razdelitvi nismo zanemarili vpliva posnetij, zaokrožitev ter 




Slika 3.20: Formulacija kontakta a) Razdelitev površin na adapterju; b) Razdelitev površin na 
prednjem pokrovu. 
 
V nadaljevanju smo na kontaktnih območjih, prikazanih na sliki 3.20, posodobili mrežo 
numeričnega modela. Ta mora biti dovolj gosta, da korektno popiše vse geometrijske 
lastnosti. Poleg tega je na osnovi bolj goste mreže mogoče natančneje določiti območje 
lepljenja. Že na tem mestu je tudi mogoče opaziti pozitivne učinke razdeljevanja površine, 
saj mrežo gostimo zgolj na analiziranem območju in ne na celotni površini. S tem se 
izognemo nepotrebnemu povečevanju numeričnega modela in s tem potrebnega računskega 
časa za izvedbo analize. 
 
V naslednjem koraku smo se posvetili še ostalim parametrom kontakta. Kontakte smo želeli 
formulirati z upoštevanjem njihove togosti. To storimo s »kontaktnimi vzmetmi«, ki jim 
prilagajamo togost pri vsaki iteraciji izračuna tako, da penetracija ni večja od predpisane. 
Metodologija raziskave 
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Njeno velikost smo ocenili na podlagi kakovosti površin v kontaktu, predpisane v tehnični 
dokumentaciji izdelka. Omejili smo jo na 0,0032 mm. Neželeno penetracijo izven tlačnega 





Slika 3.21: Zaznavanje kontakta v vozlišču. 
 





Slika 3.22: Nastavitve kontaktnih parametrov v ANSYS-u. 
 
Pri nastavitvah v programu tako izberemo formulacijo kontakta »Augmented Lagrange«, saj 
je ta najbolj splošna in upošteva njegovo togost. S posebnim ukazom je mogoče tudi nastaviti 
prilagajanje togosti »kontaktnih vzmeti« pri vsaki iteraciji ter maksimalno velikost 
penetracije. Pri nastavitvi detekcije kontakta izberemo možnost »Nodal – projected from 
contact«. Ta je najprimernejša za kontakte, kjer sta v stiku dve ravni površini, saj zagotavlja 
dobre rezultate z najnižjimi tlačnimi skoki v vozliščih. Program namreč izračuna presečišče 
posameznih končnih elementov na vsaki strani kontakta, kot je shematsko prikazano na sliki 
3.23. Na podlagi tega potem določi povprečno penetracijo oziroma razmak površin, ki se 
prekrivata. Pri omenjenemu načinu zaznavanja kontakta je konvergenca v primeru ustrezne 
mreže na obeh površinah še vedno dovolj dobra. Priporočljivo je, da je ta približno enake 




Slika 3.23: Shematski prikaz določitve preseka površin posameznih končnih elementov.  
 
V kolikor apliciramo vse navedene izboljšave in izvedemo izračun, dobimo stanje v najbolj 




Slika 3.24: Stanje najbolj kritičnega kontakta po izboljšavah modela. 
 
S slike 3.24 je razvidno, da je stanje v kontaktu po izboljšavah modela drugačno od tistega, 
prikazanega na sliki 3.19. Območje lepljenja (rdeče-oranžno označeno področje), je 
določeno precej bolj jasno. Takšno stanje se v kontaktu izoblikuje samo v bližini pritrdilnih 
vijakov, kar je bilo tudi pričakovano.  Opazimo tudi, da se zaradi utorov na naležni ploskvi, 
ki so namenjeni zmanjševanju mase, pokrov nekoliko deformira. S tem se spremeni razvoj 
tlačnega stožca, kar vpliva na velikost območja lepljenja. Kljub temu pa območje lepljenja 
dobro odraža realno stanje. Posledično je območje, ki ga program ob prehodu s trdnostne na 
modalno analizo spoji, dobro popisano. Izračunane lastne frekvence in oblike se namreč 
dobro ujemajo. Ker smo dosegli želeno stanje, nastavitev obravnavanih kontaktov ne 
spreminjamo več. Rezultati vseh izvedenih  simulacij so prikazani v poglavju 3.3.  
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Modeliranje ležajev in drsnih puš 
 
S poenostavitvami, prikazanimi na slikah 3.15 in 3.16, se izognemo tudi detajlnemu 
modeliranju ležajev in drsnih puš. Predstavitev uporabljenih elementov ter njihovih pozicij 




Slika 3.25: Uporabljeni ležaji in drsne puše ter njihove pozicije. 
 
Tako ležaje kot drsne puše najprej obravnavamo kot polne obroče. Ker tudi ležaji v model 
vnašajo nelinearnosti, njihove stike z gredjo oziroma ohišjem pri prvem izračunu 
obravnavamo kot toge kontakte. Podobno kot pri modeliranju kontakta med prednjim 
pokrovom ter adapterjem se takšen model izkaže za preveč togega. Izračunane lastne 
frekvence so previsoke, prav tako tudi lastne oblike niso ustrezne. Tako je tudi v tem primeru 
potrebna bolj detajlna obravnava lastnosti ležajev in drsnih puš. Ti elementi namreč ne 
prenašajo upogibnih momentov, preprečujejo pa pomike ter dopuščajo rotacijo gredi.  
 
Kroglična ležaja smo zato v ANSYS-u modelirali s posebnimi ležajnimi elementi. Ti 
omogočajo povezovanje dveh teles, pri čemer pa lahko tudi upoštevamo njuno togost v 
smereh prečno na os. Točne vrednosti smo določili s pomočjo programa XL rotor. XL rotor 
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togostno matriko izračuna po teoriji Jonesa [18].  Izračun predpostavi, da je togost odvisna 
od vrste ležaja, njegove velikosti in geometrije, obremenitve ter načina montaže. Togost se 
tako povečuje z velikostjo ležaja, številom kotalnih elementov, manjšim notranjim 
tolerančnim odstopanjem, boljšim ujemanjem kotalnih površin in kotalnih elementov ter z 
manjšim kontaktnim kotom. Poveča se tudi v primeru osne obremenitve ter narašča s 
hitrostjo, ni pa občutljiva na spreminjanje premera kotalnih elementov. Pri obravnavi ležaja 
v programu  ANSYS je potrebno paziti, da pravilno definiramo ravnino, v kateri ta rotira. 
Izračunane vrednosti ter prostostne stopnje elementov, s katerimi smo modelirali ležaje, so 
podani v preglednici 3.4. 
 
Modeliranje drsnih puš se je nekoliko razlikovalo od modeliranja krogličnih ležajev. Ti 
elementi se namreč obnašajo nekoliko drugače, so pa tudi bolj togi. Za ponazoritev  njihovih 
lastnosti smo uporabili rotacijske zglobe. Takšen zglob je idealno tog in preprečuje pomike 
v prečnih smereh glede na os. Prečne obremenitve se tako direktno prenesejo na poln obroč, 
s katerim smo ponazorili drsne elemente. Ker so imeli obroči predpisane ustrezne materialne 
lastnosti, določitev njihovih togosti pred simulacijo ni bila potrebna. So pa v našem primeru 
dopuščene rotacije okoli vseh treh osi, kar je razlog, da se upogibni moment ne prenese na 
ohišje. Dopuščen je tudi aksialni pomik, zaradi česar bi se lahko gredi v tej smeri neovirano 
gibale. Ker bi to lahko vplivalo na pravilnost izračuna, smo na dveh pušah omejili tudi to in 
s tem odpravili nekontrolirane premike. S tem smo posnemali dejansko uležajenje gredi. Te 
so namreč uležajene tako, da je en ležaj vpet nepomično, drugi pa dopušča aksialne pomike. 
S tem preprečimo, da bi se zaradi temperaturnega raztezka ali kakšnega drugega vpliva 
generirale dodatne napetosti v elementih sistema. Prav tako je ostala neovirana rotacija gredi. 
Zato pričakujemo, da bo prva izračunana lastna frekvenca okoli 0, ponazarjala prav to 
gibanje.  
 
V ANSYS-u moramo pri obravnavi kontakta z zglobi definirati dve telesi, ki ju ta povezuje 
ter sproščene prostostne stopnje. Slednje so za vse puše prikazane v preglednici 3.4 poleg 
lastnosti ležajev. 
 
Preglednica 3.4: Lastnosti ležajev in drsnih puš. 
Komponenta Prostostne stopnje 
Togost [N/mm] 
kx kz 
Drsna puša 1 Vse rotacije  (ROTx, ROTy, ROTz) / / 
Drsna puša 2 Osni premiki, vse rotacije  (ROTx, ROTy, ROTz) / / 
Drsna puša 3 Osni premiki, vse rotacije  (ROTx, ROTy, ROTz) / / 
Drsna puša 4 Vse rotacije  (ROTx, ROTy, ROTz) / / 
Kroglični ležaj 1 Osni premik in rotacija (togost v radialnih smereh) 33600 33600 
Kroglični ležaj 2 Osni premik in rotacija (togost v radialnih smereh) 52000 52000 
 
 
Ker so predstavljene nastavitve dobro popisovale razmere na zaganjalniku ob meritvah, jih 
nismo več spreminjali. Rezultati simulacije, ki prikazujejo vpliv takšne obravnave ležajev in 






Ker smo želeli natančno okarakterizirati odziv zaganjalnika, je poenostavljanje numeričnega 
modela razmeroma omejeno. Zato smo detajlno analizirali sestavne dele, ki pomembno 
vplivajo bodisi na porazdelitev mase, bodisi na togost strukture. Modelirani so bili kot 3D 
elementi, za izvedbo modalne analize pa jim je bilo potrebno določiti tudi ustrezne 
materialne lastnosti. Pri definiranju teh smo bili pozorni, da smo vrednosti vnašali v 
konsistentnih enotah. 
 
Materiale, ki so bili dejansko uporabljeni pri proizvodnji, smo iskali v tehnični 
dokumentaciji. Vendar kljub temu, da so bili ti določeni, njihove lastnosti niso bile vedno 
specificirane. Poleg tega določene sestavne dele proizvajajo podizvajalci. Ker torej 
določenih materialnih lastnosti nismo poznali, smo uporabili materiale, ki jih je mogoče najti 
v ANSYS-ovem naboru, ta pa je precej okrnjen. Stremeli smo k temu, da so se poznane 
lastnosti ujemale s tistimi, določenim v tehnični dokumentaciji. Da so bile simulacije še 
vedno primerljive z izvedenimi eksperimenti, smo zagotovili s tem, da sta se masi modela 
in testnega eksponata še vedno dovolj dobro ujemali. 
 
Komponente, ki jih je numerični model zaganjalnika vseboval v simulacijah, so prikazane 
na sliki 3.26. Pripadajoči uporabljeni materiali in njihove lastnosti, ki so potrebne za 
modalno analizo, pa so predstavljene v preglednici 3.5. Komponente, ki so bile modelirane 
ter pripadajoče lastnosti smo definirali samo enkrat in jih med posodabljanjem kontaktov, 








Preglednica 3.5: Materialne lastnosti modeliranih komponent. 
Materialni podatki 









K1 Vibracijska podpora Jeklo 200 0,3 7850 
K2 Adapter Aluminij 71 0,33 2770 
K3 FEB Aluminij 71 0,33 2770 
K4 2*pritrdilni vijak Jeklo 200 0,3 7850 
K5 Ohišje elektromotorja Jeklo 200 0,3 7850 
K6 Ohišje stikala Jeklo 200 0,3 7850 
K7 REB Aluminij 71 0,33 2770 
K8 2* vijak ohišja Jeklo 200 0,3 7850 
K9 3* vijak stikala Jeklo 200 0,3 7850 
K10 Prevodna plošča Baker 110 0,34 8300 
K11 Izolacijska plošča Poliamid 6,82 0,35 1360 
K12 Gred rotorja Jeklo 200 0,3 7850 
K13 4*stator Jeklo 200 0,3 7850 
K14 4*vijak statorja Jeklo 200 0,3 7850 
K15 Ohišje reduktorja Poliamid 6,82 0,35 1360 
K16 Drsna puša rotorja Bron 80 0,345 8810 
K17 Gred reduktorja Jeklo 200 0,3 7850 
K18 Drsna puša reduktorja Bron 80 0,345 8810 
K19 Stikalo Jeklo 200 0,3 7850 
K20 2* drsna puša izhodne gredi Bron 80 0,345 8810 
K21 Izhodna gred Jeklo 200 0,3 7850 
Opomba: Vse materiale je mogoče najti v knjižnjici programa ANSYS. 
 
 
3.2.3 Mreža končnih elementov 
Naslednji korak pri pripravi na simulacijo je bil generiranje računske mreže končnih 
elementov. Uporabljeni so bili 3D končni elementi. Mreža je prikazana na sliki 3.27. 
Osredotočeni smo bili na to, da je bilo število elementov čim manjše, saj smo na ta način 
skrajševali potrebne računske čase. 
 
Število elementov smo kontrolirali preko več dejavnikov. Kot prvega lahko izpostavimo 
poenostavitve. Za ustrezen popis majhnih geometrijskih elementov, kot so zaokrožitve, 
posnetja in  manjši utori, namreč potrebujemo veliko majhnih končnih elementov. S 
poenostavitvami geometrije smo se njihovi obravnavi izognili. Poleg manjše mreže 
poenostavitve omogočijo tudi linearno formulacijo končnih elementov. Takšna formulacija 
sicer slabše aproksimira fizikalne veličine znotraj končnega elementa kot kvadratična, 
vendar so odstopanja zaradi relativno enostavne geometrije zelo majhna. Zadovoljiva je tudi 
takšna aproksimacija pomikov. Obenem z linearnimi končnimi elementi zmanjšamo 
potrebno računsko moč. Kljub vsemu pa je potrebno zagotoviti, da je mreža dovolj gosta, da  
ustrezno popiše geometrijske elemente predvsem na mestih, kjer nastopajo kontakti med 
površinami. Mrežo je potrebno gostiti tudi na mestih, kjer se pričakuje največje napetosti 
predvsem z vidika trdnostne analize. 
 
Drug vpliv, s katerim lahko nadzorujemo velikost mreže, je način mreženja. Poznamo dva 
načina; strukturirano ali prosto, pogosto pa uporabimo tudi njuno kombinacijo. Kjer je bilo 
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to mogoče, smo, v čim večji meri, uporabljali strukturirano mrežo. Takšna mreža je najbolj 
optimalna, vendar jo je mogoče generirati zgolj na geometrijsko enostavnih delih. 
Sestavljena je iz heksaedričnih končnih elementov, s čimer se zmanjša število generiranih 
končnih elementov, poveča kvaliteta mreže ter točnost rezultatov. Ker strukturirano 
mreženje na nekaterih sestavnih delih ni bilo mogoče, smo uporabili t.i. prosto mrežo, ki za 
mreženje uporablja končne elemente tetraedrične oblike.  
 
Lastnosti mreže so podane v preglednici 3.6. Ocenili pa smo tudi njeno kakovost. Grafično 
so razmerja, s katerimi opisujemo kvaliteto mreže, prikazana na sliki 3.28. Mi smo za oceno 
kvalitete mreže uporabili tri kriterije in sicer: 
- Kvaliteta elementov (ang.: Element Quality), 
- Razmerje stranic (ang.: Aspect Ratio), 
- Pravokotnost elementov (ang.: Orthogonal Quality). 
 
Kakovost elementov opisuje razmerje, ki je podano s spodnjo enačbo: 





Konstanta 𝐶 je pri tem določena na podlagi vrste končnega elementa, za katerega se razmerje 
računa. Razmerje stranic opisuje razmerje med najdaljšo in najkrajšo stranico elementa. 





Slika 3.27: Mreža končnih elementov. 
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Preglednica 3.6: Lastnosti mreže končnih elementov. 
LASTNOSTI MREŽE  
Glavni tip končnih elementov Solid185 
Pomožni tip končnih elementov CONTA174, MASS21, TARGE170, MPC184, COMBI214 
Vrsta integracije reducirana 
Tip mreže Strukturirana/prosta 
Število končnih elementov 927776 
Število vozlišč 359445 
KAKOVOST MREŽE  
Kvaliteta elementov 
Povprečje 0,81 













Slika 3.28: Kvaliteta mreže a) kakovost elementov; b) razmerje stranic; c) pravokotnost elementov.  
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3.2.4 Robni pogoji 
Ker je bil zaganjalnik pri meritvah vpet na adapter in ta na mizo stresalnika, smo morali 
takšne razmere upoštevati tudi pri simulaciji. S tem je bila naloga določitve robnih pogojev 
zelo olajšana. 
 
Za robni pogoj smo določili togo podporo na površini, ki je bila položena na mizo. Ta 
površina je prikazana na sliki 3.29 in je označena z modro barvo. Takšna podpora preprečuje 
vse translacije ter rotacije. Kljub temu, da je to zgolj približek in da takšno stanje v realnosti 
težko dosežemo, je takšna obravnava za nas ustrezna. S takšnim robnim pogojem še 









3.3 Primerjava numerično in eksperimentalno 
pridobljenih rezultatov 
V tem poglavju je prikazana primerjava rezultatov, pridobljenih z uporabo numeričnega 
modela in eksperimentalne analize. Kot smo že omenili, je ustrezna obravnava kontakta med 
adapterjem in prednjim pokrovom, ležajev in drsnih puš bistvenega pomena pri korektni 
izvedbi modalne analize zaganjalnikov.  
 
Najprej smo zato izvedli simulacijo z vsemi kontakti, obravnavanimi v obliki toge povezave 
in po pregledu rezultatov izvedli izboljšave modela. Prilagajali smo zgolj enega od 
parametrov, saj smo le tako lahko opazovali njegov vpliv na izračun. Sledilo je torej več 
iteracij simulacij z različnimi konfiguracijami omenjenih  kontaktov. Modifikacije so si 
sledile v sledečem vrstnem redu: uporaba ležajev in zglobov, upoštevanje prednapetja 
pritrdilnih vijakov, obravnava kontaktov s trenjem ter prilagojeni kontakti s trenjem. Z vsako 
ponovitvijo smo se z rezultati poskušali bolj približati meritvam. Modifikacije modela smo 
izvajali do sprejemljive stopnje. Izračunane lastne frekvence posameznih simulacij so 
podane v preglednici 3.7, na sliki 3.30 pa je njihov grafičen prikaz. Na sliki 3.30 so izmerjene 
vrednosti prikazane z rdečimi vodoravnimi črtami. 
 
Preglednica 3.7: Rezultati vseh modifikacij numeričnega modela. 
Lastne 
oblike 

















1 456 398 381 292 241 260 
2 395 360 343 282 336 352 
3 562 509 461 436 458 445 




































V preglednici 3.7 smo primerjali izračunane frekvence sovpadajočih lastnih oblik. Razvidno 
je, da pri prvih štirih simulacijah rezultati niso ustrezni, saj si ne sledijo v ustreznem redu. 
Najnižja lastna frekvenca namreč sovpada z drugo lastno obliko. Težavo odpravimo z zadnjo 
izboljšavo modela – pravilno obravnavo kontakta med adapterjem in prednjim pokrovom, 
ko se najnižja frekvenca ujame s prvo lastno obliko. Na sliki 3.30 pa lahko opazimo tudi, da 
je po upoštevanju vseh izboljšav v povprečju odstopanje najmanjše. 
 
Simulacijo je torej najbolje izvesti tako, da kroglične ležaje prikažemo s posebnimi 
povezavami, s katerimi lahko upoštevamo njihovo togost. Drsne puše obravnavamo kot 
polne obroče, njihov kontakt z gredjo pa kot zglob, ki ne prenaša upogibnih momentov, 
omeji pa pomike v smeri prečno na os. Za ustrezno karakterizacijo naležne površine med 
adapterjem in prednjim pokrovom pa je, zaradi prednapetih pritrdilnih vijakov, najprej 
potrebno izvesti trdnosti izračun. Pripadajoče kontakte obravnavamo kot kontakte s trenjem, 
zato je potrebno določiti koeficient trenja površin v stiku ter njihovo kvaliteto. Kontakt je 
tudi potrebno zaznavati v vozliščih mreže končnih elementov, s čemer omejimo penetracijo 
in dobro popišemo območje lepljenja, ki ga program spoji ob prehodu s trdnostne analize v 
linearno modalno analizo. Ob upoštevanju teh nastavitev se dobro ujemajo tako lastne 
frekvence, kot tudi pripadajoče lastne oblike. 
 
V preglednici 3.7 so poleg izračunanih podane tudi izmerjene vrednosti. Če jih primerjamo, 
opazimo, da je še vedno prisotno odstopanje, ki je največje pri prvi lastni frekvenci. K napaki 
zagotovo prispevajo vse poenostavitve. Na razliko med rezultati torej vpliva predstavitev 
komponent z masnimi točkami, netočne predpisane materialne lastnosti, spojene kontaktne 
površine ter drugačne lastnosti realnih ležajev in drsnih puš od simuliranih. Manjši vpliv ima 
tudi poenostavljanje geometrije. Tu velja izpostaviti negotovost meritev, saj tudi izmerjene 
lastne frekvence niso bile enoznačno določene. Tako kot izračunane, so tudi izmerjene lastne 
frekvence odvisne od številnih parametrov, ki so povezani s tehnološkim procesom. Ti so 
kakovost izdelave sestavnih delov, kakovost montaže in pritrditve na merilno mesto. 
Posledično so imele meritve raztros ± 10 Hz.  
 
Na slikah 3.31-3.34 so prikazane še primerjave med eksperimentalno in numerično 
določenimi lastnimi oblikami. Pri njihovi analizi opazujemo predvsem nihanje zaganjalnika, 
ki je pritrjen na razmeroma tog adapter. Kot smo ugotovili že v poglavju 3.1.2.1,  se nobena 






Slika 3.31: Primerjava prve lastne oblike, določene: a) eksperimentalno; b) numerično. 
Slika 3.31 prikazuje primerjavo prve lastne oblike, kjer motorni del in stikalo zaganjalnika 





Slika 3.32: Primerjava druge lastne oblike, določene: a) eksperimentalno; b) numerično. 
 
Drugo lastno obliko prikazuje slika 3.32, motorni del in stikalo v tem primeru nihata v fazi 




Slika 3.33: Primerjava tretje lastne oblike, določene: a) eksperimentalno; b) numerično. 
 
Slika 3.33 prikazuje tretjo lastno obliko sestava. Lastna oblika predstavlja protifazno nihanje 






Slika 3.34: Primerjava četrte lastne oblike, določene: a) eksperimentalno; b) numerično. 
 
Slika 3.34 prikazuje četrto lastno obliko sestava. Lastna oblika predstavlja protifazno nihanje 
motornega dela in stikala. Elementa nihata v nasprotni fazi v Z smeri globalnega 





V poglavju 3.3 smo ugotovili, da ob aplikaciji vseh izboljšav numeričnega modela izmerjeni 
in izračunani rezultati dobro sovpadajo. To je prikazano tudi v preglednici 4.1, kjer je podana 
tudi relativna napaka med vrednostmi za posamezno lastno frekvenco. Relativno napako 




) 100. (4.1) 
 
Preglednica 4.1: Izmerjene in izračunane lastne frekvence zaganjalnika ZAG TIP I. 
Lastne 
oblike 
Lastne frekvence [Hz]  
Povprečje meritev Numerično določene Relativni pogrešek 
1 260,3 241 7,41 % 
2 352 336 4,71 % 
3 445 458 -2,92 % 
4 515 509 1,17 % 
 
 
Ker smo želeli preveriti ustreznost postopka določanja modalnih parametrov, smo celoten 
postopek ponovili še za druge tipe dizajnov. Izvedene so bile tako meritve, kot tudi 
numerični izračuni. Zaganjalniki se med seboj razlikujejo predvsem po izvedbi vpetja na 
adapter. Kot smo ugotovili, je prav pravilna obravnava kontakta med zaganjalnikom in 
adapterjem bistvenega pomena. Zanimalo nas je, ali naše nastavitve ter izvedba trdnostne 
analize prednapetih vijakov ustreza tudi za drugačne izvedbe omenjenega kontakta. Drugi 
dizajni imajo prav tako, za razliko od prvega, polega motornega dela in stikala dodan rele, 
ki ga moramo pri analizi upoštevati. Kot že pri obravnavi zaganjalnika ZAG TIP I, smo tudi 
pri obravnavi drugih dizajnov naleteli na različne težave. Že sami 3D modeli niso bili 
popolni, zato smo kot sestavne dele uporabili tudi komponente nekaterih drugih proizvodov, 
ki smo jih prilagodili tako, da je bilo odstopanje minimalno. Tako je bila primerjava meritev 





Ker je dizajn zaganjalnika ZAG TIP II sorazmerno nov, ga kot poslovno skrivnost podjetja 
MAHLE ne smemo prikazati. Za razliko od zaganjalnika ZAG TIP I  je bil adapter izdelan 
zgolj iz enega elementa, kljub temu pa je bila podpora dovolj toga, da je bil njen vpliv na 
odziv zaganjalnika pri meritvah zanemarljiv. Za numerično obravnavo pa je bolj pomemben 
način vpetja zaganjalnika. To je v tem primeru izvedeno tako, da je prednji pokrov na 
podporo pritrjen z vijaki prečno na os zaganjalnika, kar bi lahko vplivalo na točnost izračuna. 
Zaganjalnik ima tudi dodan rele, ki ga je potrebno analizirati. Materialne lastnosti določimo 
na enak način kot pri obravnavi zaganjalnika ZAG TIP I. Rezultati simulacije so prikazani 
v preglednici 4.2. 
 
Preglednica 4.2: Izmerjene in izračunane lastne frekvence zaganjalnika ZAG TIP II. 
Lastne 
oblike 
Lastne frekvence [Hz]  
Povprečje meritev Numerično določene Relativni pogrešek 
1 158 144 8,86 % 
2 233 252 -8,15% 
3 530 504 4,91 % 
4 590 592 -0,34 % 
 
 
V preglednici 4.2 je med izračunanimi in izmerjenimi vrednostmi lastnih frekvenc razvidno 
razmeroma dobro ujemanje. Prva izračunana lastna frekvenca je nižja od izmerjene. Vendar 
je bil tudi v tem primeru prisoten raztros meritev. Vrednost 144 Hz tako predstavlja spodnjo 
vrednost tega raztrosa.  
 
Prav tako kot dizajn zaganjalnika ZAG TIP II, je nov tudi dizajn zaganjalnika ZAG TIP 
III, ki ga kot poslovno skrivnosti podjetja MAHLE ne prikažemo. Zasnova njegovega 
motornega dela, stikala in releja je enaka, kot pri zaganjalniku ZAG TIP II. Razlike se 
pojavijo pri lokaciji pritrditve teh komponent na prednji pokrov ter v njegovem dizajnu. 
Dovršen je način pritrditve z vijaki, ki je tudi v tem primeru izvedena prečno glede na os 
zaganjalnika. Optimizirana so podporna rebra, drugačna je izvedba odprtine za izhodni 
zobnik ter nekaj drugih geometrijskih lastnosti. Rezultati meritev in numeričnih izračunov 
so podani v preglednici 4.3. 
 
Preglednica 4.3: Izmerjene in izračunane lastne frekvence zaganjalnika ZAG TIP III. 
Lastne 
oblike 
Lastne frekvence [Hz]  
Povprečje meritev Numerično določene Relativni pogrešek 
1 157 149 5,09 % 
2 / 284 / 
3 456 437 4,17 % 





 V preglednici 4.3 opazimo, da se izmerjene in izračunane vrednosti ujemajo še bolje kot v 
prejšnjih primerih. Razlog za to je v izvedbi prednjega pokrova. Ta je na vibracijsko podporo 
pritrjen tako, da je mogoče naležno površino enostavno določiti. Odstopanja pa gre tudi v 
tem primeru pripisati poenostavitvam, prav tako pa je bil prisoten tudi raztros pri meritvah. 
Vidimo tudi, da pri meritvah nismo zaznali druge izračunane lastne frekvence. Razlogov za 
to je lahko več, najverjetneje pa je prišlo do odstopanj pri vpetju na podporo, zaradi česar 
pogoji pri eksperimentu niso povsem sovpadali s tistimi v simulaciji. 
 
Na sliki 4.1 je prikazan zaganjalnik ZAG TIP IV. Največja razlika od predhodno 
obravnavanih je ponovno v zasnovi prednjega pokrova, ki se ga na podporo pritrdi s tremi 
vijaki v smeri osi zaganjalnika. Od ostalih se prav tako razlikuje po zasnovi motornega dela, 




Slika 4.1: Zaganjalnik ZAG TIP IV. 
 
Preglednica 4.4: Izmerjene in izračunane lastne frekvence zaganjalnika ZAG TIP IV. 
Lastne 
oblike 
Lastne frekvence [Hz]  
Povprečje meritev Numerično določene Relativni pogrešek 
1 221 265 -19,91% 
2 326 284 -12,88 % 
3 427 390 8,66 % 





V preglednici 4.4 opazimo, da so v tem primeru odstopanja med izmerjenimi in izračunanimi 
lastnimi frekvencami večja. To je posledica nekoliko starejšega dizajna, zaradi česar velik 
del sestavnih delov ni bil modeliran in shranjen v arhiv. Pomagali smo si s komponentami z 
drugih primerljivih zaganjalnikov, razlike med njimi pa so privedle do odstopanj. Kljub temu 
se izračunane lastne frekvence in oblike dovolj dobro ujemajo, da lahko zaključimo, da je 







Po ujemanju rezultatov izvedenih meritev in numeričnih analiz različnih dizajnov 
zaganjalnikov smo z zanesljivostjo razvitega numeričnega modela zadovoljni. Kljub temu 
lahko pri rezultatih opazimo odstopanja. Razlike se pojavijo že med posameznimi 
meritvami, kot tudi med simulacijami. Pomembno je, da vplive na ta odstopanja razumemo. 
Le tako jih lahko pri sledečih tovrstnih analizah minimiziramo. 
 
Če najprej analiziramo meritve, je mogoče opaziti, da se pojavijo odstopanja že med 
meritvami modalnih parametrov na enakih zaganjalnikih. Tako pri meritvah kot tudi pri 
numeričnih simulacijah je prisotnih več vplivnih dejavnikov. Med najbolj vplivne smo 
uvrstili kakovost izdelave sestavnih delov, kakovost montaže izdelka in njegove pritrditve 
na merilno ali obratovalno mesto. Vsak od teh vplivov lahko v proizvod vnese dodatne 
obremenitve in robne pogoje, kar vpliva na dinamske lastnosti sistema. Dodatno na odziv 
vpliva tudi način vzbujanja, na njegov popis pa mesto merjenja. Manjši vpliv ima tudi 
negotovost merilne verige. Zaradi raztrosa meritev je najustrezneje, da določimo območje, 
znotraj katerega pričakujemo rezultate. Pri numeričnih simulacijah se zato poskušamo 
približati vrednostim na spodnji meji, saj smo tako na varni strani. Pri vzbujanju s 
frekvencami, nižjimi od teh, se bomo zagotovo izognili resonančnemu območju. 
 
Ker pa je bil naš cilj standardizirati postopek numerične karakterizacije modalnih 
parametrov, je bolj pomembno, da se osredotočimo na ustreznost numeričnih izračunov. 
Tudi v tem primeru je razlogov za odstopanja med meritvami in numeričnimi simulacijami 
več. Pri vsakem koraku izvedbe preračuna je bilo namreč treba upoštevati določene 
predpostavke, ki vplivajo na rezultate. 
 
Kot prvega lahko navedemo vse poenostavitve 3D modela. Z njimi se izognemo obravnavi 
kompleksnih kontaktov  in geometrijskih elementov, vendar so lastnosti, ki jih pripišemo 
masnim točkam, ki nadomeščajo poenostavljene komponente, zgolj približki. Odstopanja se 
pojavijo zaradi različnih materialnih lastnosti ter geometrijskih razlik med modelom in 
dejansko izvedbo. Razlike v materialnih lastnostih imajo vpliv tudi pri komponentah, ki jih 
ne poenostavimo. 
 
Kot naslednji vpliv lahko upoštevamo obravnavo kontaktov. Ti so večinoma obravnavani 
kot spoji, kar poveča togost modela. Za bolj realne rezultate bi bila potrebna natančna 
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obravnava vsakega izmed njih. S tem bi bolj natančno določili dejansko velikost kontakta in 
se posledično bolj približali meritvam.  
 
Nadalje se odstopanja pojavijo zaradi poenostavljene obravnave ležajev in drsnih puš. Ležaj 
ima načeloma pet smeri, v katerih izkazuje togost. To so aksialni pomik, pomika prečno na 
os rotacije ter zasuka okoli prečnih smeri. Rotacija okoli aksialne osi je prosta, zato so vsi 
togostni koeficienti, povezani z njo, enaki 0. Te prostostne stopnje so medsebojno povezane, 
kar pomeni, da lahko sila, ki deluje v eni od prečnih smeri, povzroči pomike tudi v smeri 
drugih pravokotnih smereh. V našem primeru predpišemo togost samo v dveh prečnih 
smereh glede na os vrtenja. Prav tako ne upoštevamo spremembe zračnosti ležaja pri 
montaži. Pravilna ocena zračnosti je pomembna, saj le ta vpliva na število kroglic v kontaktu 
ter posledično na togost ležaja. Podobno kot ležaje obravnavamo tudi drsne puše. Njihove 
lastnosti modeliramo preko zglobov. Ti prenašajo pomike zgolj v dveh smereh prečnih na 
os rotacije, togosti v drugih prostostnih stopnjah pa ne predpišemo.  
 
Na dinamske lastnosti sistema vpliva tudi modeliranje prednapete vijačne zveze. Točen 
moment privijanja namreč ni poznan. To je razlog, da je praktično nemogoče natančno 
določiti silo v vijaku. Samo približno poznamo tudi koeficient trenja, saj ne poznamo 
natančne kakovosti površin v stiku ter njihovih realnih materialnih lastnosti. Koeficient smo 
ocenili izkustveno. Enako je poenostavljeno modelirano tudi uvitje vijaka v slepo navojno 
izvrtino. V realnosti večino obremenitve prevzame zgolj del uvitega navoja. Zaradi tega bi 
bilo bolj ustrezno spojen kontakt obravnavati zgolj na tem delu in ne na celotni dolžini 
uvitega dela stebla. Vse to vpliva na napetostno-deformacijsko stanje, določeno s trdnostnim 
izračunom, ki služi kot izhodiščna točka za sledečo modalno analizo.  
 
Na izračune ima vpliv tudi modeliran adapter ter njegovo togo vpetje, ki ga predpostavimo. 
Zagotovo pa bolj kot na pravilnost rezultatov, ta dva parametra vplivata na velikost 
numeričnega modela in s tem na potreben računski čas za izvedbo simulacij. 
 
Pri obravnavi računske mreže se osredotočamo predvsem na število generiranih elementov 
ter kvaliteto elementov. Na oba parametra vplivamo preko poenostavitev, saj zmanjšamo 
število končnih elementov in povečamo kvaliteto. Enostavnejše geometrijske komponente 
se namreč lažje strukturirano mreži, pogosto pa je v takem primeru mogoča tudi uporaba 
večjih elementov. In prav uporabljeni elementi in njihova velikost  sta ključna za izboljšanje 
lastnosti mreže in posledično točnosti rezultatov. Kot smo že omenili, smo generirali 
kombinacijo strukturirane in proste mreže. Za oba tipa pa smo uporabili linearne  končne 
elemente. Strukturirano mrežo smo generirali na vseh sestavnih delih, kjer je bilo to mogoče, 
zato v tem smislu ne moremo več vplivati na lastnosti mreže. V zvezi z linearno formulacijo 
smo poskusili mrežiti model tudi s kvadratično formuliranimi elementi, vendar so se 
računske zahteve občutno povečale. Zaradi tega smo takšno formulacijo opustili. Za 
vplivanje na lastnosti mreže nam je preostalo zgolj še prilagajanje velikosti končnih 
elementov. Vpliv velikosti smo preverili z eksperimentom. Izvedli smo tri izračune, za 
vsakega smo generirali mrežo iz različno velikih končnih elementov. Simulirane frekvence 
smo primerjali z izmerjenimi, kar je razvidno na sliki 5.1. Izmerjene vrednosti so na sliki 






Slika 5.1: Vpliv velikosti mreže končnih elementov. 
 
S predpisovanjem velikosti elementov smo vplivali na število generiranih elementov ter 
njihovo kakovost. Opazimo, da z redko mrežo geometrije ne moremo dovolj dobro popisati, 
prav tako tudi predikcija lastnih frekvenc ni zadovoljiva. Zaradi tega so rezultati v tem 
primeru precej odstopali. Rezultati, kjer smo uporabili srednje grobo oz. fino mrežo, pa 
dobro sovpadajo. To pomeni, da prekomerna gostitev mreže ne doprinese bistveno k točnosti 
rešitve. Tako priporočamo, da se za modalno analizo zaganjalnika generira računska mreža 
z okvirno 1 milijonom elementov. 
 
Ob minimiziranju obravnavanih vplivov bodo simulirane razmere zagotovo dovolj dobro 
odražale realno stanje, da je mogoče zanesljivo napovedati okvirne vrednosti modalnih 






































Uspeli smo korektno oceniti modalne parametre zaganjalnika ZAG TIP I. Pri tem smo se 
opirali na predhodno izvedene meritve. Na podlagi eksperimentalne modalne analize smo 
določili lastne oblike, s postopkom iskanja resonančnih frekvenc pa smo določili tudi lastne 
frekvence. Meritvam je sledil zapis numeričnega modela v programu ANSYS. Želeli smo, 
da simulirane razmere čim bolj odražajo dejansko stanje na zaganjalniku ob meritvah. To 
nam je po nekaj prilagoditvah tudi uspelo. V kolikor simulacijo izvedemo po spodaj 
predstavljenih korakih, dobro popišemo realno stanje, izmerjene in  izračunane vrednosti 
lastnih frekvenc pa se dobro ujemajo. Za ustrezno izvedbo numeričnega izračuna v ANSYS-
u moramo torej slediti spodnjim korakom. 
 
1) Obravnavamo tako model zaganjalnika, kot adapter.  
2) Celoten model zaganjalnika najprej poenostavimo. Modelirajo se zgolj komponente, ki 
bistveno prispevajo k togosti sestava. To so prednji pokrov, pritrdilni vijaki, ohišje 
motornega dela in stikala, zadnji pokrov, pritrdilne plošče za krtačke, stator, vsi vijaki 
ohišja, vse gredi, ohišje reduktorja, drsne puše, nosilna plošča v stikalu ter, v kolikor je 
prisoten, rele. 
3) Vse ostale komponente, ki jih ne modeliramo, upoštevamo kot masne točke. Predpišemo 
jim skupno maso ter masni vztrajnostni moment komponent, ki jih nadomeščajo. 
Postavimo jih v masno središče poenostavljenih sestavnih delov. Glede na masno 
središče in smer globalnih koordinatnih osi je definiran tudi pripadajoč masni 
vztrajnostni moment. Masne točke vežemo na površine, ki so s poenostavljenimi 
komponentami v kontaktu in pri dejanski izvedbi zaganjalnika vplivajo na njihovo 
pozicijo v sestavu.  
4) Komponente, ki jih ne nadomestimo z masnimi točkami, nadaljnje poenostavimo. Iz 
modela odstranimo vse nepomembne detajle, kot so zaokrožitve, posnetja, majhni utori, 
majhne površine z ostrimi robovi, ipd. Odstranimo jih lahko, ker je njihov vpliv na 
togost komponent majhen, si pa z njihovim poenostavljanjem olajšamo mreženje ter 




5) Pregledamo kontakte, ki se generirajo ob uvozu modela v program ANSYS. Ker je 
modalna analiza po naravi linearna, bo program te kontakte spojil. S tem se poveča 
togost modela. Posledično nočemo obravnavati kontaktov, ki ne prenašajo obremenitev. 
Posebej obravnavamo zgolj kontakt med ležajem in gredjo rotorja, kontakte drsnih puš 
z gredmi ter kontakt med prednjim pokrovom in vibracijsko podporo. 
6) Kontakt med ležajem in gredjo rotorja popišemo s posebnimi elementi, ki jim lahko 
določimo togost v dveh prečnih smereh glede na os rotacije. Upogibnih momentov ležaj 
ne prenaša, omogoča pa rotacijo okoli osi. Togost v posameznih smereh določimo na 
podlagi geometrijskih in materialnih lastnosti ležaja s pomočjo programa XL  rotor. 
7) Kontakte drsnih puš z gredmi modeliramo kot zglobe, ki dopuščajo rotacije okoli vseh 
osi. Pomiki pa se togo prenesejo na obroče s katerimi modeliramo drsne puše. Da 
preprečimo toge premike gredi v osni smeri, simuliramo realno uležajenje. Tako na dveh 
pušah takšne premike dodatno preprečimo. 
8) Stik med prednjim pokrovom in vibracijsko podporo posebej obravnavamo zaradi 
prednapetih pritrdilnih vijakov. Za njegovo pravilno karakterizacijo moramo pred 
modalno analizo izvesti trdnosti izračun. 
9) Pri trdnostnem preračunu silo v vijakih ocenimo na podlagi standardnega momenta 
privijanja. Apliciramo jo na površino stebla vijaka, kontakt med podporo in vijakom 
obravnavamo kot zlepljen spoj, kontakt med glavo vijaka in prednjim pokrovom pa kot 
kontakt s trenjem. Koeficient trenja določimo na podlagi materialov ter kvalitete površin 
v stiku.  
10) Kot kontakt s trenjem obravnavamo tudi stik med prednjimi pokrovom ter vibracijsko 
podporo. Koeficient trenja ocenimo na podlagi materialov ter kvalitete površin v stiku. 
Na podlagi kvalitete površine tudi omejimo penetracijo, preko formulacije kontakta pa 
upoštevamo njegovo togost. To je potrebno prilagajati pri vsaki iteraciji trdnostnega 
preračuna. Kontakt je potrebno zaznavati v vozliščih končnih elementov, saj tako 
preprečimo neželeno lepljenje. 
11) Po izvedeni trdnostni analizi moramo pregledati stanje obravnavanega kontakta. 
Želimo, da se cona lepljenja izoblikuje zgolj v območju tlačnega stožca, ki se formira 
pod glavo vijaka. To območje program pri prehodu s trdnostne na modalno analizo spoji 
in s tem linearizira. V kolikor zaznamo lepljenje tudi izven območja tlačnega stožca, je 
potrebno prilagoditi mrežo. 
12) Mrežo končnih elementov generiramo enkrat in jo uporabimo tako za trdnostni izračun, 
kot za sledečo modalno analizo. Na elementih, kjer je to zaradi poenostavitev mogoče, 
generiramo strukturirano mrežo. Na geometrijsko zahtevnejših sestavnih delih, kjer 
strukturirano mreženje ni mogoče, mrežimo prosto. Paziti je potrebno, da ne generiramo 
preveč končnih elementov, saj bi s tem po nepotrebnem povečali računske zahteve. 
Priporočamo mrežo z okvirno 106 elementi. Mrežo gostimo zgolj na območju kontakta 
vibracijske podpore ter prednjega pokrova. Z gosto mrežo namreč lažje popišemo 
območje lepljenja, prav tako pa tudi zmanjšamo odstopanje od  idealne geometrijske 
oblike. Priporočljivo je tudi, da je mreža na obeh straneh kontakta približno enake 
velikosti. 
13) Kot robni pogoj upoštevamo stik vibracijske podpore ali vpetja z okolico. 
Predpostavimo konzolno vpetje podpore ter tako na obravnavani površini preprečimo 
kakršnekoli pomike. To lahko storimo, ker ima dinamika podpore, za razliko od 
kontakta s pokrovom, zanemarljiv vpliv na odziv zaganjalnika. 
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14) Ob upoštevanju zgornjih korakov izvedemo najprej trdnostni izračun, ki mu sledi 
modalna analiza. 
15) Po končanem izračunu je potrebno analizirati rezultate. Glede na uporabljene elemente 
je še vedno mogoča rotacija gredi. Pričakujemo, da bo prva izračunana frekvenca blizu 
vrednosti 0, lastna oblika pa bo predstavljala rotacijo gredi. S stališča lastne dinamike 
nas takšno gibanje ne zanima. 
Opisan postopek smo izvedli še za drugačne tipe zaganjalnikov. Te so se od zaganjalnika 
ZAG TIP I razlikovale v, za numerično analizo pomembnih lastnostih. Osredotočili smo se 
predvsem na ustrezno karakterizacijo kontakta med vibracijsko podporo ter prednjim 
pokrovom. Ker so se meritve in izračuni skladali tudi za te izvedbe zaganjalnikov, lahko 
zaključimo, da je opisan numeričen postopek določitve modalnih parametrov ustrezen. Z 
določeno gotovostjo lahko trdimo, da bo numeričen izračun opravljen na obravnavan način 
dovolj točno napovedal lastne frekvence sistema ter pripadajoče lastne oblike. S tem meritve 
za oceno resonančnih frekvenc niso več nujno potrebne, naš cilj pa je s standardizacijo 
numeričnega izračuna dosežen. 
 
 
Predlogi za nadaljnje delo 
 
V prihodnosti se numerično analizo lahko nadgradi z natančnejšo določitvijo materialnih 
lastnosti ter s še bolj detajlno obravnavo vseh spojenih kontaktov. S tem bi vplivali na togost 










[1] N. M. M. Maia, J. M. M. Silva: Theoretical and  Experimental Modal Analysis. 
Research Studies Press, Taunton, 1997. 
[2] R. S. Bahakte, A. P. Kulkarni, P.S. Purandre: An Overview of Modal Analysis using 
Finite Element Method. International Journal for Scientific Research & Development 
vol. 2 (2014) str. 642-645. 
[3] FEM Modelling: Introduction. Dostopno na: 
https://rotorlab.tamu.edu/me617/HD%207%20Modal%20Analysis%20Undamped%
20MDOF.pdf, ogled: 10. 4. 2020. 
[4] Modal Analysis of MDOF Systems. Dostopno na: 
http://kis.tu.kielce.pl/mo/COLORADO_FEM/colorado/IFEM.Ch06.pdf, ogled: 8. 4. 
2020. 
[5] R. Bedri, M. O. Al-Nais: Prestressed Modal Analysis Using Finite Element Package 
ANSYS. V: R. Bedri, M. O. Al-Nais (ur.): Lecture Notes in Computer Sicence. 
Berlin, Nemčija, 2005, str. 171–178. 
[6] Contact types and Behaviours in Ansys. Dostopno na: 
http://www.mechead.com/contact-types-and-behaviours-in-ansys/, ogled: 21. 4. 
2020. 
[7] E. H. Dill: The Finite Element Method for Mechanics of Solids with Ansys 
Applications. CRC Press, Boca Raton, 2011. 
[8] J. T. Metrisin: Guidelines for Obtaining Contact Convergence. V: J. T. Metrisin 
(ur.): International Ansys conference. Florida, ZDA, 2008, str. 2–5 
[9] C. W. de Silva: Vibration Damping, Control and Design. CRC Press, Vancouver, 
2007. 
[10] A. A. Shabana: Computational  Dynamics, Third edition. John Wiley & Sons, 
Singapur, 2010. 
[11] J. De Clecck, D. S. Epp: Rotating machinery, Hybrid test Methods, Vibro-Acoustics 
& Laser Vibrometry, Volume 8. V: F. Botling, H. Amlinger, I. L. Arteaga, S. Leth  
(ur.): Vibro-Acoustic Modal Model of a Traction Motor for Railway applications. 
Springer, Švica, 2016, str. 198–200. 
[12] W. Liu, M. Geni, L. YU: Effect of Mesh Size of Finite Element Method in Modal 
Analysis for Periodic Symmetric Struts support. National Key Basic Research and 
development program (2011) 
[13] Reduced integration in finite element analysis. Dostopno na: https://www.twi-
global.com/technical-knowledge/faqs/faq-what-is-reduced-integration-in-the-
context-of-finite-element-analysis, ogled: 15. 5. 2020. 
[14] M. Protič: Zasnova preizkuševališča za karakterizacijo dinamskega odziva 
rotacijskih naprav: magistrska naloga. Ljubljana, 2018. 
Literatura 
60 
[15] M. Košiček: Razvoj programskega vmesnika za izračun dinamske togosti kotalnih 
ležajev: magistrska naloga. Ljubljana, 2019. 
[16] M. Pavšič: Topološka in dinamska optimizacija alternatorskega pokrova: magistrska 
naloga. Ljubljana, 2018. 
[17] L. Lenič: Eksperimentalna modalna analiza z meritvami odziva sistema: magistrska 
naloga. Ljubljana, 2018. 
[18] A. B. Jones: A General Theory for Elastically  Constrained Ball and Radial Roller 
Bearing Under Arbitrary Load and Speed Conditions.  J. Basic Eng. 82:2 (1960) str.
 
 
 
